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RESUMEN

La presente investigacion buscé resolver los problemas de enfriamiento que se
producian en tres motores diesel M.A.N. empleados para mantener en operacion
a tres bombas centrifugas de etapas de la marca Byron Jackson Argentina, las
cuales a su vez son empleadas para el transporte de combustibles desde la
cuidad de Quito hacia Ambato por medio del Poliducto Quito-Ambato-Riobamba.
Estos equipos habian sido instalados en el afio 1990 con un sistema de
enfriamiento distinto al actual. Posteriormente se habian realizado modificaciones
en dicho sistema dando lugar a un conjunto de cuatro circuitos interconectados
con flujos de agua y aceite. Desplazados gracias al trabajo de un total de cuatro
bombas centrifugas y 6 bombas de engranajes. El resultado de las modificaciones
fue un nuevo sistema de enfriamiento Util, mas sin embargo de baja eficiencia. El
namero de revoluciones por minuto promedio de operacién de los motores que se
tenia antes de los trabajos realizados durante el presente proyecto bordeaba las
1200 rpm, mientras que habian sido fabricados e instalados con una velocidad
nominal de 1500rpm. La recoleccion de datos de presion y temperatura con los
instrumentos adecuados permitio identificar los puntos criticos en el enfriamiento.
Se realizé un balance energético de los dispositivos. Luego, se realizaron varios
trabajos en diferentes areas del sistema, obteniéndose una reduccion en las
temperaturas de los motores. Se alcanzé una disminucion de hasta 9C en el
aceite medida a la salida del motor y de 2T en el agua también de salida.
Consecuentemente se obtuvo una elevacion promedio de 50 rpm en la operacion
de los motores, incrementando asi el flujo masico total de combustible que es
transportado a través del poliducto en un 2,5%. A continuacién, mediante calculos
y con un amplio aprovechamiento de las herramientas informaticas de simulacion,
se pudieron encontrar varias alternativas de optimizacién adicionales asi como
diversas recomendaciones especificas cuyo potencial efecto fue cuantificado
permitiendo encontrar que el sistema de enfriamiento puede alcanzar una mejora

adicional de un 8% como minimo.
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INTRODUCCION

Se dispone de un sistema de enfriamiento incapaz de mantener las temperaturas
del aceite y del agua de enfriamiento por debajo de los valores maximos
aceptables cuando el nimero de rpm de los motores sobrepasa las 1200 rpm
aproximadamente. El problema se presenta cuando el producto bombeado es
diesel. Los motores diesel fueron disefiados para alcanzar las 1500 rpm durante
la operacidon, con las condiciones de la linea de bombeo con que fueron
instalados en el afio 1990. A partir de entonces se ha mantenido dicha linea

realizandose Unicamente reparaciones menores en puntos especificos.

Resulta comprensible que luego de veinte y un afios de operacion de los motores
no se mantenga la misma capacidad de bombeo; sin embargo la variable limitante
no es a capacidad de los motores, sino la temperatura de los mismos. De alli la

necesidad de enfocarse en el mejoramiento del sistema de enfriamiento.

En el presente proyecto, se parte de una descripcion del sistema de bombeo,
luego se detalla la disposicion de los dispositivos constituyentes, su
funcionamiento y caracteristicas. A continuacion se esquematiza el sistema de
enfriamiento de los motores para su analisis. Se realiza una recoleccion de datos
de temperaturas y presiones en gran cantidad de sitios del sistema. Luego se

procesa esta informacién mediante un balance de energia de los motores.
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SIMBOLOGIA Y UNIDADES S.1.

Aceleracién angular, rad/s?

Angulo formado entre las velocidades tangencial y relativa de un fluido que
se desplaza sobre los alabes del impulsor de una bomba centrifuga, °

Peso especifico, N/m®

Esfuerzo cortante o de cizalladura, Pa

Rugosidad, mm

Emisividad de una superficie sometida a radicacion, (adimensional)
Eficiencia, %

Distancia angular recorrida, rad

Viscosidad Absoluta, Kg/m.s, Poise = g/cm.s

Viscosidad Cinemaética, m%s, ¢St = mm?s

Densidad, kg/m®

Torque, N.m

Velocidad angular, rad/s

Area de la seccion transversal de una tuberia por la que se desplaza un
fluido, m?

Calor especifico a presion constante, kJ/kg.K

Calor especifico a volumen constante, kJ/kg.K

Velocidad resultante, m/s

Componente normal de la velocidad resultante a la entrada al impulsor de
una bomba centrifuga, m/s

Componente radial de la velocidad resultante a la entrada al impulsor de
una bomba centrifuga, m/s

Componente normal de la velocidad resultante a la salida del impulsor de
una bomba centrifuga, m/s

Componente radial de la velocidad resultante a la salida del impulsor de
una bomba centrifuga, m/s

Capacitancia térmica, W/K

Diametro, m

Diametro interno de una tuberia, m
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D, Diametro externo de una tuberia, m

Demboto Diametro del émbolo en el cilindro del motor, mm

e Longitud libre entre las tapas del impulsor de una bomba centrifuga, m

E Energia, kJ

Ej Energia cinética, kJ

E,. Energia potencial elastica, kJ

E,, Energia potencial gravitatoria, kJ

E,, Energia potencial quimica, kJ

E.cc Energia eléctrica, kJ

F Fuerza, N

F Factor de correccién para un intercambiador de calor de coraza y tubos,
(adimensional)
Factor de friccion en las paredes de tuberias, (adimensional)
Gravedad, m/s®

H Altura de presion, mca (metros de columna de agua)

H, Altura de presion proporcionada por una bomba, mca

H, Altura de presién consumida por una turbina, mca

H,rq Altura de presion perdida durante el desplazamiento de un fluido debido a
la friccion con las paredes del conducto, mca

h Altura, m

h Coeficiente de transferencia de calor por conveccién, W/m? K

I Inercia, kg.m?

I Intensidad de corriente, A

k Constante elastica de un resorte, N/m

k Coeficiente de transferencia de calor por conduccion, W/m K

kaiccesorios Coeficiente de pérdida de carga secundaria en tuberias,

3

(adimensional)

Longitud, m

Longitud equivalente de un accesorio, m
Masa, kg

Flujo mésico, kg/s

Flujo masico promedio, kg/s



N namero de cilindros del motor, cilindros

n numero de revoluciones por minuto, rpm

n numero de revoluciones por minuto promedio, rpm

P Presion manométrica, kPa

P,,s Presion absoluta, kPa

PC  Poder calorifico, kJ/kg

Q Calor total, kJ

0 Velocidad de transferencia de calor, kW
Transferencia de calor por unidad de masa, kJ/kg

R Resistencia eléctrica, Q

R; Resistencia térmica, (K / W)

R Constante de gas, J/kgK

r Radio, m

s Distancia, m

Scarrera Carrera de los émbolos del motor, mm

t Tiempo, s
Temperatura, € o K

T Temperatura promedio, T o K

Ta  Temperatura de los gases de admision, T o K

Te Temperatura de los gases de escape, T o K

Tr Temperatura recomendada por el fabricante de los motores diesel, T

u Velocidad tangencial, m/s

U Coeficiente global de transferencia de calor, W/m?K

% velocidad relativa, m/s

v Volumen especifico, m%/kg

Vv Voltaje, V

14 Volumen total, m*

14 Flujo, m*/s

v Velocidad, m/s

W,  Potencia hidraulica, kW

W,... Potencia mecanica, kW

Weléc

Potencia eléctrica, kW

Xviii



Wuim Potencia quimica, kw

w
w
g
x

Trabajo por unidad de masa, kJ/kg
Trabajo, kJ
aceleracion de la gravedad, m/s?

elongacion del resorte, m

XixX
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1. REVISION BIBLIOGRAFICA

1.1. CONCEPTOS DE TERMODINAMICA

1.1.1. TRABAJO Y ENERGIA

Cuando sobre una masa se aplica una fuerza tal que da lugar al desplazamiento
de dicha masa en la direccion de aplicacion de la fuerza, se dice que se ha
realizado un trabajo. La energia, por otra parte, se define como la capacidad para

realizar un trabajo.

Segun el Sistema Internacional de unidades (Sl), tanto el trabajo como la energia
son magnitudes derivadas cuya unidad es el julio (J). Para evitar simbolos
ambiguos, en este proyecto, el trabajo es representado por su inicial en inglés “W”
y la energia por su inicial “E”. La expresion fundamental para el calculo del trabajo

se ilustra en la figura 1.1 y se muestra a continuacion:

o
—

PN

-'_,__,-'— _\_\_‘_\_“‘—‘—\—.ll

'

Figura 1.1. Trabajo en Traslacidn

W =F.s [1.1]

! Fuente: Elaboracion propia



En la ecuacion anterior se debe considerar a la fuerza y a la distancia como
vectores. El trabajo y la energia por otra parte constituyen cantidades escalares.
Por lo tanto el trabajo resulta del producto escalar de los vectores fuerza y
distancia. Para términos practicos y por las caracteristicas del problema del
presente proyecto se simplifican las expresiones aqui descritas evitando la
nomenclatura vectorial sobre la base de los conocimientos del lector que le

permitiran distinguir entre aquellas cantidades escalares y aquellas vectoriales.

En el movimiento circular de una masa, como se ilustra en la figura 1.2, también

se consume un trabajo que puede ser calculado mediante la siguiente expresion:

Figura 1.2. Trabajo en Rotacién

W=16 [1.1a]

1.1.2. FORMAS DE ENERGIA

Existen numerosas formas de almacenamiento y manifestacion de la energia. A
continuacion se mencionan unicamente aquellas que resultan relevantes para el

analisis de este proyecto.

% Fuente: Elaboracion propia



1.1.2.1. Energia potencial gravitatoria Epg)
Consiste en el trabajo necesario para desplazar una masa desde una altura

determinada hasta otra altura en relacion con la fuerza que ejerce el campo

gravitacional sobre dicha masa.

El valor de la energia potencial gravitatoria se puede calcular mediante la
expresion [1.2]; tomando en cuenta que para establecer el valor de “h” se debe

establecer una altura referencial considerada como nivel 0.
Eng=mgh [1.2]
1.1.2.2. Energia potencial elastica E,,)

Es la energia generada por la deformacion de un material dentro de su zona
elastica. Se calcula mediante la expresion [1.3]:

Epe =5 k x? [1.3]

1.1.2.3. Energia cinética )

Es la energia generada por el movimiento de una masa. Se calcula mediante la

ecuacion:

Ey = smu? [1.4]
1.1.2.4. Energia potencial quimica E,,)

Es una forma de energia relacionada con la disposicion estructural de los &tomos
0 moléculas. Es capaz de transformarse en otras formas de energia por medio de
una reaccion quimica. También puede ser definida como la tendencia de un
componente a escapar de una determinada fase. Para los propédsitos de este
estudio, puede ser calculada mediante la expresion:



E

g = M PC [1.5]

1.1.2.5. Energia potencial electrostatica €. )

Es la forma de energia que se basa en la propiedad fundamental de la materia
gue se manifiesta mediante la atraccion o la repulsién entre sus partes, segun la
existencia de protones (con carga positiva) o electrones (con carga negativa). Se
genera con la diferencia de potencial entre dos puntos. Esta diferencia permite
que se establezca una corriente eléctrica entre ambos. Se puede calcular

mediante la expresion:

Epee =V It [1.6]

1.1.3. POTENCIA (W)

Es la medida de la rapidez con que se realiza un trabajo. Su unidad en el Sl es el

vatio (W). Se puede calcular mediante las relaciones:

W== [1.7]
W=Fuv [1.8]
Donde:
v velocidad instantanea en la direccion de aplicacion de la fuerza

1.1.3.1. Potencia mecanica W pec)
Para el caso frecuente de transmision de energia mecanica mediante ejes
rotativos, se puede emplear la ecuacion [1.9] para calcular la potencia, la cual se

deduce de la ecuacion [1.1a].

Wee =T w [1.9]



1.1.3.2. Potencia hidraulica W)

Es la potencia transferida por un fluido en movimiento. Se calcula mediante la
siguiente ecuacion:
W, =PV [1.10]

1.1.3.3. Potencia eléctrica ~ Wejec )

Es la potencia transmitida mediante el flujo de carga eléctrica a través de un

material conductor. Se puede calcular mediante la expresion:
Woee =V I [1.11]

Dentro de los circuitos de corriente alterna, segun sus caracteristicas, los
elementos consumidores de potencia utilizan solamente una parte de la potencia
total que se les suministra. Para esto se debe distinguir las componentes que se

muestran en la figura 1.3

-~

r 1
Worsc (KVR) -
/ Weree (KVAR)
Fff_,.-'"'fw '|I!

= =
M oy
Wuléc { ]'CW)

Figura 1.3. Triangulo de potencias eléctricas

1.1.3.3.1.Potencia Aparente o Total o)

La potencia aparente (S), llamada también "potencia total", es el resultado de la

suma geomeétrica de las potencias activa y reactiva. Esta potencia es la que

® Fuente: Realizacion propia



realmente suministra una planta eléctrica cuando se encuentra funcionando al
vacio, es decir, sin ningun tipo de carga conectada, mientras que la potencia que
consumen las cargas conectadas al circuito eléctrico es potencia activa (P). La
potencia aparente se representa con la letra “S” y su unidad de medida es el volt-
ampere (VA). La férmula matemética para hallar el valor de este tipo de potencia

es la siguiente:

W = V.1 [1.12]

1.1.3.3.1.Potencia Activa o Resistiva W)

Cuando se conecta una resistencia (R) o carga resistiva en un circuito de
corriente alterna, el trabajo util que genera dicha carga determinara la potencia
activa que tendra que proporcionar la fuente de fuerza electromotriz (FEM). La
potencia activa se distingue por medio del superindice (P) y se mide en vatios.

P

Wi =V 1cos @ [1.13]
Donde:
cos @ factor de potencia (0,8 - 0,9 en motores de induccién)
Para motores trifasicos:
Wk, =VIcosp+3 [1.13a]

El factor de potencia puede ser calculado mediante la siguiente formula:

P

cos ¢ = % [1.14]

eléc
1.1.3.3.2.Potencia Reactiva o Inductiva Wﬁé )

Esta potencia la consumen los circuitos de corriente alterna que tienen
conectadas cargas reactivas, como pueden ser motores, transformadores de

voltaje y cualquier otro dispositivo similar que posea bobinas o enrollados.



Esos dispositivos no sélo consumen la potencia activa que suministra la fuente de
FEM, sino que también potencia reactiva. La expresiéon [1.15] permite
calcular esta ultima potencia. La potencia reactiva o inductiva no
proporciona algun tipo de trabajo util, pero los dispositivos que poseen
enrollados de alambre de cobre, requieren ese tipo de potencia para producir
el campo magnético con el cual funcionan. La unidad de medida de la

potencia reactiva es el volt-ampere reactivo (VAR).

2 2
. 0 . S . P
Weléc = \/(Weléc) - (Weléc) [115]

1.1.3.4. Potencia Quimica W guim)

En base a la energia potencial quimica ya definida, se puede calcular la potencia
guimica mediante la siguiente expresion:
w =mPC [1.16]

quim
1.1.4. EFICIENCIA (m)

En términos generales, la eficiencia de un sistema puede ser definida como el

cociente entre los recursos obtenidos y aquellos invertidos en el mismo.
1.1.4.1. Eficiencia en bombas

Para el caso de las bombas, el recurso invertido es potencia mecanica aplicada al
eje de la bomba. El recurso obtenido es potencia hidraulica en el fluido de trabajo.

Por lo tanto la eficiencia se calcularia de la siguiente forma:

Wp
NMbomba = 7 [1.17]

Wmec




La diferencia entre la potencias de salida y de entrada corresponde a las pérdidas
generadas en el interior de la bomba, las cuales pueden ser hidraulicas,
volumétricas o mecanicas. Para los propositos de este estudio, basta con conocer

que las pérdidas se manifiestan como calor transferido al fluido bombeado.

Qpérd = Wmec - Wh [1.18]
1.1.4.2. Eficiencia en motores de combustion interna
La potencia de entrada a un motor de combustion interna proviene de la tasa de
combustible que ingresa, esto constituye una potencia quimica, la cual depende

del poder calorifico del combustible empleado. La potencia de salida del motor es
de tipo mecanica y se obtiene en el eje del ciglefial.

_ Wmec
Nmotor combustion = W [1'19]
quim

1.1.4.3. Eficiencia en motores eléctricos

Este tipo de motores consumen potencia eléctrica y entregan potencia mecanica

en su eje.

Nmotor eléctrico = Wora [1.20]
eléc

El valor de la eficiencia eléctrica en motores de induccidn regulares con potencias
de entrada inferiores a 18 kW oscila entre 65 y 98%. Para los motores de alta

eficiencia con potencias entre 18 y 260 kW, se tienen eficiencias entre 90 y 96%.

1.1.5. CONSERVACION DE LA ENERGIA

La ley de la conservacion de la energia se aplica a sistemas cerrados o abiertos,
de flujo estable o no estable. En términos generales, para un sistema determinado

se puede plantear de la siguiente manera:



Eentra — Esaie = 4 Esistema [1'21]

Este criterio se emplea como base para una gran cantidad de calculos en este

proyecto. Una aplicacion particularmente util son las camaras de mezclado.
1.1.5.1. Camaras de mezclado

Si en algun punto de una tuberia se tiene una bifurcacion tal que produce la
mezcla de dos corrientes de fluidos, se tiene una camara de mezclado. El
problema mas comun se plantea cuando se conocen las temperaturas y los
caudales de dos corrientes de entrada de un mismo fluido como se muestra en la

figura 1.4.

Ty , my

Figura 1.4. Céamara de mezclatio

Para este caso es posible calcular la masa y la temperatura de salida del fluido

mediante las relaciones:

T, =t mn [1.23]

my+m,

* Fuente: Elaboracion propia
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1.1.6. GAS IDEAL
Un gas ideal es todo aquel en que se cumple la expresion [1.24b], donde el
término R es una constante que depende del gas. Para el caso del aire su valor
es 287 J/kgK. Es fundamental mencionar que para emplear esta ecuacion, la
presion debe ser absoluta y la temperatura debe estar en la escala termodinamica
de temperatura, esto es en grados Kelvin (K).

Pv=RT [1.24]
Si en lugar del volumen especifico (v) se emplea la densidad, se obtiene:

P =pRT [1.24D]

Para la mayoria de casos practicos, se puede considerar al aire como un gas

ideal con un error menor al 1%.

1.2. MECANICA DE FLUIDOS

1.2.1. DEFINICIONES
1.2.1.1. Caudal y Velocidad Media en un fluido
El caudal o flujo volumétrico, se define como el cociente entre el volumen de un

fluido que se desplaza entre dos puntos y el tiempo que tarda en hacer el

recorrido, por lo tanto, se puede calcular mediante la siguiente ecuacion:

| <

[1.25]

La velocidad de un fluido que se desplaza dentro de una tuberia circular es
afectada por el rozamiento de las moléculas del fluido con las paredes de la

tuberia. Consecuentemente aquellas moléculas localizadas cerca al eje axial se
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desplazan con mas libertad que aquellas localizadas en la vecindad de las
paredes. Es conveniente entonces trabajar con una velocidad media que
produzca un efecto total equivalente al de la distribucion de velocidades

instantaneas en puntos especificos. Para esto se puede emplear la siguiente

expresion:
V=v A [1.26]
Donde:
v velocidad media en el area transversal
1.2.1.2. Densidad p)

Es el cociente entre la masa y el volumen ocupado por una sustancia.
p== [1.27]
1.2.1.3. Peso Especifico N

Es el cociente entre el peso de un cuerpo y su volumen. Se calcula de manera

practica mediante la siguiente ecuacion:

Yy=p49 [1.28]

1.2.1.4. Presion (P)

Es la fuerza por unidad de area ejercida por un fluido en todas las direcciones. La
presion en un sitio localizado a una profundidad “h” medida desde el punto mas

alto del fluido se calcula de la siguiente manera:

P=pgh [1.29]
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1.2.1.5. Viscosidad

En términos sencillos se puede enunciar que la viscosidad es la medida de la

resistencia que presentan los fluidos a desplazarse.

Este comportamiento puede ser evaluado en liquidos y gases. En los gases, un
aumento en la temperatura produce elevacion de la viscosidad. En el caso de los

liquidos, un aumento de temperatura produce reduccion de la viscosidad.
1.2.1.5.1.Viscosidad absoluta o dinamica  u)(

Es aquella propiedad de los fluidos, por la cual presentan resistencia a las

tensiones de cortadura. Esto se puede sintetizar mediante la siguiente expresion:
r

w=g— [1.30]
/dy

Donde:

d“/dy velocidad angular de deformacion

Las unidades Sl son kg/ms o Pa-s. En el CGS se emplea como unidad el “poise

(P)”. 1 P equivale a 1 g/cm s. 1 kg/ms equivale a 10 P. 1cP equivale a 1000 kg/ms

1.2.1.5.2.Viscosidad cinematicav]

Es la relacion entre la viscosidad dinamica y la densidad del fluido. Por lo tanto se

calcula mediante la siguiente expresion:

iy
v="_ [1.31]

Las unidades SI son m?/s, sin embargo, es comdn la utilizacién del stroke (St)

como unidad del sistema CGS. Un stroke equivale a un cm?s. También se
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emplean los centistrokes (cSt), Un cSt equivale a un mm?/s, por lo tanto, un stroke
equivale a 100 centistrokes. Consecuentemente 1 m?/s corresponde a 10° cSt.

En la practica también se emplean, de manera no recomendable, otras unidades
empiricas de viscosidad relativa. Tal es el caso de los grados Engler (E) que son
unidades adimensionales. Pueden ser transformados a cm?/s por medio de la

siguiente expresion:
0,0631

Tesl [1.32]

N

V(Lz) = 0,0731. [vep)] —

1.2.2. ECUACION FUNDAMENTAL DE LA HIDRODINAMICA

También conocida como ecuacion de Bernoulli, expresa la relacion entre
diferentes variables de caracter energético de un fluido, tomando en cuenta dos

puntos localizados en cualquier posicion de su volumen.

Existen varias maneras de expresar esta ecuacion, a continuaciéon se muestra la
forma general de la ecuacion de Bernoulli con cada uno de sus términos

expresados en alturas de presion es decir en metros de columna de agua (mca):

Py B H, Hy—Hp =242, + 2 [1.33]
s Tt PERD 1-2 B T~ pg ' “27 2g '

Donde:

z altura geodésica

Pl -7

RES altura de presion

pg

U12 .

2 altura de velocidad

Hperp1-,  pérdidas hidraulicas de altura entre los puntos 1y 2
Hpg incremento de altura debido a bombas entre los puntos 1y 2

Hp reduccion de altura debido a turbinas entre los puntos 1y 2

Los subindices 1 y 2 indican los puntos del fluido donde se calculan las

propiedades.
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1.2.3. NUMEROS ADIMENSIONALES

1.2.3.1. Numero de Reynolds

Es un parametro de gran relevancia en el analisis de los fluidos, se calcula de la

siguiente manera:

Re = "ZD [1.34]

Para el flujo en tuberias circulares se pueden emplear las relaciones:

Re = %2V [1.34a]
wDu

Re = 2% [1.34b]
TDu

Las ecuaciones arriba mostradas se aplican para flujos dentro o alrededor de
tuberias circulares. Cuando se tiene un flujo sobre una superficie plana, se

emplea la siguiente ecuacion:

Re = = [1.34c]

En la ecuacion [1.34c], el término “L” se refiere a la longitud de la superficie

recorrida por el fluido medida en la direccién del flujo.
1.2.4. FLUJOS LAMINAR Y TURBULENTO

La clasificacién de los regimenes de corriente en laminar y turbulento se refiere al
flujo estudiado microscopicamente y es fundamental para el estudio de los fluidos

reales.

El movimiento en régimen laminar es ordenado, estratificado, se considera que el
fluido se desplaza en capas que no se mezclan entre si. Considerando una
corriente que se desplaza dentro de una tuberia circular en régimen laminar, el
fluido no se desplaza como un cilindro, sino como se muestra en la figura 1.5, en
forma de tubos concéntricos deslizantes semejantes a los tubos de un telescopio.

La velocidad de las particulas que se encuentran en contacto con las paredes
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interiores del tubo es tedricamente nula, en cambio la velocidad de las particulas

gue se desplazan por el eje central del tubo se mueven con velocidad maxima.

Figura 1.5. Régimen Laminar en tuberia circdlar

Por el contrario, el movimiento en régimen turbulento es cadtico. Las particulas se
mueven desordenadamente y sus trayectorias resultan aleatorias. En la figura 1.6.
se muestra una fotografia que permite apreciar el perfil de velocidades de una
corriente en flujo turbulento. La velocidad de las particulas en un instante
determinado tiene componentes en los tres ejes coordenados. Es por lo tanto
relevante notar que en flujo turbulento se disipa una cantidad de energia mayor

gue en régimen laminar.

Figura 1.6. Régimen turbulento en una tuberia circular

Para conocer si una corriente se desplaza como laminar o turbulenta, se calcula

en numero de Reynolds, luego se clasifica segun la tabla 1.1:

® Fuente: Cabrera R., “Flujo Laminar y Turbulent2006
® Fuente: Universidad Técnica de Delft, Holanda4&0
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Tabla1l.1. Tipo de flujo segin el nimero de Re

VALOR DE Re TIPO DE REGIMEN
<2000 Laminar
2 000 - 4 000 Zona critica
4 000 - 8 000 Transicion
> 8 000 Turbulento
1.2.5. RUGOSIDAD RELATIVA (2)

Es el cociente entre la rugosidad del material “€” y el diametro de la tuberia “D”.

La rugosidad depende esencialmente del material de la tuberia y puede ser

obtenida de la tabla del anexo 1.

1.3. TURBOMAQUINAS

1.3.1. TIPOS DE BOMBAS

1.1.1.1. Rotodindmicas

Su funcionamiento esta basado en la ecuacion de Euler; el elemento transmisor
de energia se llama “rodete”. Tienen un movimiento rotativo en el cual la dindmica
de la corriente es el principio para la transformaciéon de energia mecanica a

hidraulica. La figura 1.7 muestra las partes principales de una bomba centrifuga.

1.1.1.2. Desplazamiento Positivo

Su funcionamiento se basa en el principio de desplazamiento positivo. Pueden ser
las bombas alternativas o también las roto-estaticas ya que a pesar de ser

rotativas, la transmision de energia no se produce debido a la dinamica de la

" Fuente: Moody L.F., “The Moody chart for the friction factor for fully developed flow in
circular tubes", 1948
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corriente. La figura 1.8 muestra las partes principales de una bomba de

engranajes.

Anillo de dascasta

Figura 1.7. Partes de una bomba centrifuga (Rotodinarhica)

Figura 1.8. Bomba de engranajes (Rotoestafica)

® Fuente: CEMU Industrias, “Curso de Bombas”, Espafia
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1.3.2. CURVAS CARACTERISTICAS

Los fabricantes de las bombas disefian sus productos orientados a suplir las
necesidades de la industria. Luego realizan pruebas para evaluar el desempefio
de las bombas bajo diferentes condiciones de presion y revoluciones por minuto.
Los resultados se presentan a través de graficas conocidas como curvas
caracteristicas. Las variables que normalmente se muestran son altura de
presion, potencia, eficiencia, caudal y nimero de rpm. La informacion presente en
estas graficas es fundamental para la planificacion y evaluacion de sistemas de

bombeo. A continuacion se muestran algunos ejemplos:

Al B)
40 1 80
S60ram, E £
= r 880 M =
L3 - mﬁ“‘-\\ 3
T y-—--__ -—
£ i ol TE0 E 40
« a0 \ &
':‘;' 10 o E 20
‘G & u |.-__..__.-_..._.-_-._L_.
0 100 00 00
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150 —r
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o
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4]
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[ ] (s]]

Figura 1.9. Ejemplos de curvas caracteristicas de una bordistiatas velocidades:
A) Altura vs Caudal B) Rendimiento vs Caudal
C) Potencia vs Caudal D) Isorendimiento en elrdiamg Altura vs Caud®!

° Fuente: http://www.sapiensman.com
1 Fernandez P., “Bombas centrifugas y volumétriddsiyersidad de Cantabria
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1.3.2.1. Triangulos de velocidades en el impulsor de una bdm centrifuga

La curva caracteristica de una bomba centrifuga depende fundamentalmente de
las caracteristicas del impulsor. El andlisis de los triangulos de velocidades puede
emplearse para estimar la curva caracteristica de una bomba centrifuga. En la
figura 1.10 se muestran las velocidades tangenciales (u), las velocidades relativas
(v) y las velocidades resultantes (c). Los subindices 1 y 2 se refieren a la entrada
y salida del impulsor respectivamente. La velocidad resultante a la salida se ha
descompuesto en sus componentes radial (com) Y tangencial (czn). De igual forma
se muestran los angulos a la entrada y a la salida del impulsor medidos sobre los

alabes y denotados como b.

Figura 1.10. Triangulos de velocidades en el impulsor de wrabia centrifugd

" Fuente: Elaboracién propia
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Si al numero de alabes del impulsor se lo denota “z” y al area a través de la cual
el fluido es expulsado hacia afuera del mismo se la denota “4 ; con base en los
triangulos de velocidades se obtiene la expresion [1.35], la cual relaciona la altura
de presion con el caudal ideales producidos por la bomba sin considerar pérdidas

por rozamiento ni choques internos.

qu_zz[l_k” sinf;  cotf, V] [1'35]
g z Auy

Donde el factor “k” se obtiene de latabla 1.2 :

Tabla1.2. Valor de “4” en la ecuacién [1.35]

B, 10° 20° 300 400 500 60°
Zv (4-8) 1,4 1,1 09 | 075 06| 0,55
Z v(8-16) 1,4 1,15 1 085| 07| 0,65

En la ecuacion [1.35] se considera que B; = 90°. Esta es la condicion mas comun

de disefio de bombas centrifugas ya que produce un salto de altura maximo.

Si de la ecuacion [1.35], se despeja el caudal se obtiene la siguiente ecuacion:

V=Au, tan o1 - 24 - L0l [1.36]

u,? z
1.3.3. CURVA DE ALTURA VS CAUDAL DE UN SISTEMA DE BOMBEO
1.3.3.1. Ecuacion matematica de la curva

Las variables de un sistema de bombeo no dependen exclusivamente de las
bombas sino que también de las caracteristicas especificas y disposicion de la
tuberia, asi como del fluido bombeado. Es posible describir el comportamiento del

sistema a través de una nueva curva generada a partir de sus caracteristicas

12 Fernandez P., “Bombas centrifugas y volumétriddsiyersidad de Cantabria
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propias. Para obtenerla, se debe partir de la ecuacién de Bernoulli. Al despejar la
velocidad de la ecuacion [1.26], es posible remplazar su equivalencia en la
ecuacion [1.33]. Si luego, de la expresion obtenida se despeja la altura de presion

dinamica que debe aportar la bomba, se obtiene:

16 V?
5=

1 1 1
ang (E_D_l‘*)-}_ﬁ (P, —P1) +2; — 2z + Hpgpp 1 + Hy [1.37]

Para el caso frecuente en el que no se trabaje con turbinas en el sistema de

bombeo, se tendria:

.2
16V 1 1 1
Hy = 35 (57— 57) + 2= (P2 = P + 2= 21 + Hpgep 1 [1.38]

1.3.3.2. Pérdidas de altura en la tuberia

En la expresion anterior, la altura de presion de la bomba (Hp) y el caudal (V)
constituyen las variables dependiente e independiente que necesitan para generar
la nueva gréafica. Luego se enfoca el andlisis en el calculo de las pérdidas de
altura debido a las pérdidas en la tuberia entre los puntos 1y 2 (Hpsq1-2). Se
consideran pérdidas de superficie y pérdidas de forma; las primeras se deben a la
friccion del fluido con las paredes de la tuberia y las otras se producen debido a

dispositivos accesorios como valvulas y codos.

1.3.3.2.1.Pérdidas de superficie en tuberias rectas

Se calculan mediante la siguiente ecuacion:

f Lv?
Hpérd de superficie — Zg_D [1.39]
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Para obtener el factor de friccibn mediante el diagrama de Moody, se requiere
conocer el nimero de Reynolds y la rugosidad relativa. Ambos valores se

obtienen como se ha descrito en los literales: 1.2.3 y 1.2.5 respectivamente.

Para el flujo en tuberias circulares se puede emplear las relaciones:

8fLV?

Hpérd de superficie — 72 g DS [1.394a]
8 f L mh?

Hpérd de superficie — 72 p2g DS [1.39b]

1.3.3.2.2.Pérdidas de forma en accesorios

Pueden ser calculadas de dos maneras, mediante coeficientes de pérdida de
carga o mediante longitudes equivalentes.

a) Coeficientes de pérdidas de carga:

02
Hpérd forma = Zkaccesorios Z [1-40]

Este coeficiente se depende del tipo de accesorio, la rugosidad y el nimero de
Reynolds, ademas de la configuracion de la corriente antes de ingresar al

accesorio. Los valores de “k,ccesorios’ pueden obtenerse de la tabla del anexo 2.

Para el flujo en tuberias circulares se puede emplear la expresion:

g V2
Hpérd forma = Zkaccesorios m [1.403]
8 m?
Hpérd forma = Ekaccesorl’os W [1.40b]
b) Longitudes equivalentes
fLe v?
Hpérdforma = 29D [1.41]

Para el flujo en tuberias circulares se puede emplear la expresion:
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_ 8fLeV?

Hpérd forma — n2g DS [1.413]
8 f L, m?
Hpérd forma = m [1'41b]

Donde:

L, Longitud equivalente del accesorio obtenida del nomograma del anexo 3.

La longitud equivalente es un factor que reemplaza el efecto de cada accesorio
por una longitud de tuberia equivalente que serd afadida a la ecuacion de las
pérdidas por superficie. Este método es ligeramente mas sencillo que el de

coeficientes de pérdidas de carga.

Una vez realizados los calculos descritos, es factible construir la grafica: Altura de
presion vs caudal del sistema de bombeo con base en la ecuacion [1.38]. En la
figura 1.11 se muestra un ejemplo de curva caracteristica de un sistema de

bombeo.

500

450
400
350
300
250

200
150

Altura de la Bomba (m)

100
a0

0 50 100 150 200 250
Caudal (1/min)

Figura 1.11. Ejemplo de curva caracteristica de un sistemadebd®

3 Fuente: Elaboracién propia



24

1.3.4. PUNTO DE MAXIMA EFICIENCIA  (BEP)

Una vez que se dispone de las curvas caracteristicas de altura vs caudal de la
bomba y del sistema, ambas graficas se pueden superponer, como se muestra en
la figura 1.12, para encontrar el punto de interseccion de las dos curvas, a este
sitio se le conoce como punto de maxima eficiencia y constituye un parametro
importante para el dimensionamiento de sistemas de bombeo. En la practica, es
recomendable que la bomba opere entre el 80% y 110% del BEP. Operar una
bomba lejos del BEP no solo reduce la eficiencia sino que ademas eleva los
costos de mantenimiento de las bombas. En un sistema instalado, es posible
cambiar el punto de trabajo instalando valvulas de control, cambiando el diametro

del impulsor, instalando lineas de recirculacion o remplazando la bomba.

— Curva del Sistema

Tl fa
150 Curva de la Bomba

Altura de la Bomba (m)

0 20 100 150 200 250
Caudal (1/min)

Figura 1.12. Ejemplo de Punto de méxima eficiencia (BEP)

 Fuente: Elaboracién propia
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1.3.5. ALTURA NETA DE SUCCION POSITIVA (NPSH)

La altura neta de succion positiva es un parametro esencial para evitar que se
produzca “cavitacion” en el impulsor de las bombas. Este fendmeno se produce

de la siguiente manera:

Cuando la bomba opera con una aspiracion excesiva, se produce una presion de
succion baja en la misma, la presion puede disminuir tanto como para crear un
vacio. Si la presion en la tuberia es mas baja que la presién de vapor del liquido a
la temperatura de bombeo, el liquido se convierte en vapor. Cuando la presiéon de
entrada se encuentra a punto de alcanzar el punto de vaporizacion, las bolsas de
vapor forman burbujas en la superficie de los alabes de impulsor. Una vez que
estas burbujas avanzan en el impulsor, pasando de la regidn de baja presion a
aguella de alta presion, retornan rapidamente a estado liquido produciendo una
implosion que golpea el alabe en ocasiones capaz de desprender pequefas
particulas del material del alabe. Este fendmeno puede generar un ruido audible y
segun la intensidad del problema dar lugar a un desgaste acelerado de la bomba,

una reduccion en su rendimiento o una disminucion del caudal.
1.3.5.1. NPSH Requerido

A partir de la descripcién anterior, se concluye que para evitar problemas de
cavitacion en la bomba, es necesario tener de una presiéon minima a la entrada
del impulsor, a este valor se lo llama NPSH requerido- ESte €s un dato que debe ser
proporcionado por el fabricante y depende del caudal de bombeo por lo que se
suele incluir entre las curvas caracteristicas. Se establece con base en la

siguiente expresion:
2
NPSH, = H, + Z—g [1.42]

Donde:

H, altura de presion absoluta en la entrada de la bomba

2
Z—g altura de carga de energia cinética del fluido
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1352 NPSH Disponible

Por otro lado se tiene el NPSH pisponinie; €l cual establece qué tanta succion se
puede tolerar antes de que la presion del liquido alcance el valor de la presiéon de
saturacion a la temperatura de bombeo. Su valor depende de las caracteristicas
del sistema de bombeo como se indica en la figura 1.13. Se calcula de la

siguiente manera:

Pﬂ LI PI‘J Al
NPSHd e P_:EI' + Hs s Hpérd succion :;n [1'43]

Donde:

Patwe  altura de presiéon absoluta en el punto mas alto del liquido en el depdsito de

- aspiracion (Hatm)

H, diferencia de alturas de presion entre el nivel del liquido en el depdsito de
aspiracion y el nivel de la entrada a la bomba (positivo si la bomba se
encuentra por debajo del depésito de aspiracién y negativo en el caso
contrario)

Feapor altura de presion absoluta de vapor del liquido a la temperatura de

* bombeo
Hperd succicn - @ltura de pérdidas de presion superficiales y de forma en la tuberia

de aspiracion, calculadas segun se ha descrito en la seccion 1.3.3.2.

ak.m

HFu'|r|

Figura 1.13. Alturas de presién en el célculo de NF*®

® Fuente: Elaboracién prop



27

La condicion necesaria para evitar que se genere cavitacion es por lo tanto:
NPSH; > NPSH,

1.3.6. ACOPLAMIENTO DE BOMBAS EN PARALELO Y EN SERIE

1.3.6.1. Bombas en Paralelo

Un acoplamiento en paralelo permite sumar los caudales de varias bombas
manteniendo la presidon de descarga. Resulta conveniente cuando la curva

hidraulica del sistema es plana, es decir que el caudal predomina sobre la

presion, tal como se muestra en la figura 1.14.

Altura de Presién

Hdinamica Punto de
resultante Funcionamiento

. | L Bomba 3
Hestatica - - :

3V1 Caudal

|
|
|
|
|
|
|
V1 2V t
I

Vresultante
Figura 1.14. Curvas caracteristicas de Bombas en parilelo

Para la operacion en paralelo es importante que las bombas posean curvas

caracteristicas semejantes. De lo contrario aquella bomba que desarrolle mas

% Fuente: Elaboracién propia
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presion haria que el punto de operacion de la otra se desplace hacia la izquierda
en la zona de flujo reducido, esto podria dafiar la bomba de menor capacidad.

La operacion de dos bombas semejantes en paralelo no implica una duplicacion
del caudal producido individualmente por cada una. Esto debido a que el
desemperio de las bombas depende de la curva caracteristica del sistema.

Un arreglo en paralelo optimo se obtiene con dos bombas con un 50% de
capacidad. A partir de la tercera bomba, el balance econémico y de flexibilidad
operacional del sistema produce menores ventajas por cada bomba afadida.

1.3.6.2. Bombas en Serie

En un acoplamiento en serie, una bomba es alimentada por la descarga de otra
bomba, de esta forma ambas bombas dan paso a un caudal comun. El resultado

es un aumento en la presion total alcanzada como se muestra en la figura 1.15.

Altura de Presibn

Funte de
i Funcionarmienta
Hu:ilnamlca
rasultante ~
3H1

2H1 . Bomba 2

H1

Vresultante W1 Caudal

Figura 1.15. Curvas caracteristicas de Bombas en Yerie

' Fuente: Elaboracién propia
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Para este arreglo se debe asegurar que la capacidad de aquella bomba que
maneja mas altos niveles de presibn sea suficiente para que no sea
sobrecargada. La carcasa, los elementos rotativos y los sellantes deben estar

disefiados para soportar las condiciones en los puntos criticos del acoplamiento.
1.3.7. SEMEJANZA EN BOMBAS CENTRIFUGAS
Si se denota con el subindice 1 a las caracteristicas de un prototipo de Bomba

centrifuga y con el subindice 2 a las correspondientes al modelo de una bomba

semejante, se tienen las siguientes relaciones:

A= [1.44]
ne_1 [H

=2 i [1.45]
Y2 g2 M2 [1.46]
v Hy

, 3

W2 _ 52 (Hz2)2

=1 (H) [1.47]
o2 [1.48]
T1 H1

La altura de presion manométrica “H” corresponde a la diferencia de presiones
entre la entrada y la salida del impulsor, medida en mca. Por otro lado, “t” es el

torque aplicado al eje del impulsor.

Si las relaciones anteriores se aplican para una misma bomba (1 =1), se

obtienen las siguientes relaciones:
ne_Va_ 3|Wa_ |2 _ [H [1.49]
no Wi At AH1 '
1.3.8. VENTILADORES

El comportamiento de las variables que intervienen en el estudio de los

ventiladores es semejante al de aquellas de las bombas. Por otro lado, si para un
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mismo disefio de ventilador se varian parametros como el numero de
revoluciones por minuto, el diametro del ventilador y la densidad del fluido, es
posible calcular el efecto resultante en el caudal, el incremento de presion y la

potencia consumida. Para esto se emplean las siguientes ecuaciones:

y 3
2=l | [1.50]

Vi ng LDy

e =

Wz [ﬁ]g [&]S P2 [1.52]
Wy nq Dl pq
En las ecuaciones anteriores, el subindice 1 se refiere a las condiciones

referenciales conocidas de un ventilador y el subindice 2 se refiere a otras

condiciones nuevas en las que se requiere calcular alguno de sus parametros.

1.4. TRANSFERENCIA DE CALOR ( Q)

Existen dos formas distintas en que la energia puede atravesar las fronteras de un
sistema: trabajo y calor. El trabajo ya ha sido analizado dentro de los conceptos

termodinamicos. A continuacién se estudia el calor.
1.4.1. DEFINICIONES

1.4.1.1. Calor (Q)

Es una forma de energia que se transfiere entre dos sistemas debido a una

diferencia de temperaturas. Segun el Sl su unidad es el “Julio”.
1.4.1.2. Calor Especifico C)
Se define como la energia requerida para elevar en un grado la temperatura de

una masa unitaria de una sustancia. El calor especifico puede ser establecido

segun dos criterios: a presion constante (¢, ) y a volumen constante (C,). Se
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emplea uno u otro segun las condiciones del proceso en estudio. Segun el SlI, las
unidades para expresar calores especificos son: [kJ/(kg K)].

1.4.1.3. Temperatura (7)

Es una medida de la intensidad de calor presente en un sistema relacionada
directamente con el nivel de energia cinética molecular ElI SI reconoce dos
escalas de temperatura: Celsius y Kelvin, la relacién entre ambas escalas es la
siguiente:

T(°C) = T(K) + 273.15 [1.53]

1.4.2. CALCULO DE LA TRANSFERENCIA DE CALOR PARA UN FLUJO EN
ESTADO ESTABLE

Cuando un fluido en movimiento macroscoépico intercambia calor con otro, la tasa
de transferencia de calor puede calcularse mediante la expresion:

Q =mCAT [1.54]
Donde:
AT  incremento de temperatura del fluido entre la entrada y la salida del

volumen de control

1.4.3. MECANISMOS DE TRANSFERENCIA DE CALOR

1.4.3.1. CONDUCCION (Qcond)

Es la transferencia de energia desde las particulas mas energéticas de una
sustancia hacia aquellas adyacentes menos energéticas debido a la interaccion

entre ellas.

La conduccién puede tener lugar en sélidos, liquidos o gases. Si se considera el
paso de calor por conduccion a través de una pared de espesor constante, la

transferencia de calor puede ser calculada con base en la Ley de Fourier:
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. AT

Qcona = — k. A [1.55]
Donde:
A area de la seccién normal a la direccién de flujo de calor

Ax espesor de la pared
1.4.3.2. CONVECCION (Qconv)

Es la transferencia de energia entre una superficie sélida y un fluido adyacente
gue se encuentra en movimiento, los cuales se encuentran a diferentes

temperaturas.

El movimiento del fluido que puede encontrarse en estado liquido o gaseoso,
favorece la transferencia de calor. Si se considera un objeto cuya superficie se
encuentra a una temperatura 7s, el cual se encuentra en contacto con un fluido
cuya temperatura es 7w ; la transferencia de calor por conveccién se calcula

mediante la Ley de Enfriamiento de Newton:
Qconv = h-A. (Ts — Ty) [1.56]
1.4.3.3. RADIACION ( Q;qa)

Es la energia emitida por la materia en forma de ondas electromagnéticas, como

resultado de cambios en las configuraciones electronicas de atomos y moléculas.

A diferencia de la conduccion y la conveccion, la radiacion es posible entre dos
cuerpos, aun cuando se encuentren separados por un medio mas frio que los dos.
Si se tiene una superficie que se encuentra rodeada por un fluido cuyo volumen
es tan grande que es capaz de absorber todo el calor emitido por dicha superficie,
el calor neto transmitido hacia el fluido puede ser calculado mediante la Ley de

Stefan-Boltzmann:
Qrag = &.0.A.(T¢ = Tairea) [1.57]

Donde:
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€ emisividad de la superficie
o constante de Stefan-Boltzmann (5,67x10® W/m?.K%
area de la superficie expuesta a radiacion
Ts temperatura absoluta de la superficie expuesta a radiacion
T.rea temperatura absoluta del medio que rodea a la superficie expuesta a

radiacion

La emisividad es una propiedad que depende fundamentalmente del material de
la superficie, el acabado y el color. Valores representativos de € se encuentran

tabulados para diversas caracteristicas de las superficies radiantes.

1.4.4. COEFICIENTE GLOBAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR EN
TUBERIAS (U)

En la figura 1.16 se tiene una tuberia por cuyo interior se desplaza un fluido
caliente y externamente se encuentra en contacto con otro fluido frio. El calor que
sale de la tuberia en direccion radial atraviesa tres barreras aislantes que pueden
ser analizadas como un arreglo de resistencias en serie que se muestra en la
figura 1.17.

[ =

il
il —
il

Figura 1.16. Transferencia de calor en tubetfas

'® Fuente: Elaboracién propia
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El flujo de calor se da en tres etapas, cada una con su respectiva resistencia:

Tt P Tia Lo

Hr cone 1 H.’ cond 1-2 Hr Coney s

Figura 1.17. Arreglo de resistencias en serie para el analisis

de la transferencia de calor en tubérias

1. Conveccion entre el fluido interno y la pared interna de la tuberia:

1 1 K
Rt conv1l — AL hy - 2mrLhy [W] [1.58]

2. Conduccion a través del espesor de la tuberia desde su pared interna

hasta su pared externa:

In(ry/11) K
Ricona1-2 = =7 [W] [1.59]
3. Conveccion entre la pared externa de la tuberia y el fluido externo:
1 1 K
Recomv2 = T =17 |l [1.60]

Ademas, entre cada una de las capas del aislamiento se produce una resistencia
térmica de contacto que en la mayoria de casos puede ser considerada
despreciable. Excluyendo dicha resistencia de contacto, es posible encontrar una
resistencia total equivalente mediante la sumatoria simple de las resistencias de

cada etapa:

Riot = Rt conv1 + Rt cona1-2 + Rt conv 2 [1-61]

% Fuente: Elaboracién propia
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La resistencia total puede ser definida en términos de las areas interior o exterior

del cilindro. Por lo tanto se tiene que:

1 1 1 K
Rt =55 = 5 =7n |l [1.62]

Con base en la expresion anterior, si “U” se define de manera arbitraria en

términos del area interior del cilindro, se tiene que:

1

U=1+——— [1.63]
Rt e ey
Para un cilindro de pared delgada se tendria:
1
U= T 1 [164]

hy = hz

El flujo de calor se expresa en funcion del coeficiente global de transferencia de
calor:
Q=UATow,— Toz) [1.65]

Por lo tanto, relacionando las ecuaciones [1.58] y [1.59], se obtiene:

Q = T Tz [1.66]

Rtot

Finalmente, remplazando la equivalencia de la resistencia total en la dltima
ecuacion se tiene el flujo de calor en funcion de las temperaturas de los fluidos y
la geometria de la tuberia:

S Too1— Too2
Q - 1 , In(rz/rl)_l_ 1 [167]
2nriLhy  2mLk hy2mryL
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En el caso de tener varias capas de aislamiento en la tuberia, se puede ampliar la
ecuaciéon anterior siguiendo la misma estructura y afiadiendo resistencias térmicas

de conduccion en el denominador.

1.4.5. COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR POR CONVECCIO N
DEBIDO A FLUJO EXTERNO EN TUBERIAS (h)

Se tiene una tuberia con las caracteristicas de la figura 1.16. Considerando el flujo
de calor en la pared externa del tubo, se tiene una conveccion que puede ser
natural o forzada cuyo coeficiente “h” se desconoce. A continuacion se indica el
procedimiento para calcular este coeficiente.

1.4.5.1. Temperaturas de referencia para evaluar las propieades del fluido
Para aplicar correctamente las ecuaciones que se muestran en esta seccion, se
necesita previamente definir la temperatura de referencia que se empleara para
calcular las propiedades del fluido en conveccion, asi se puede tener:

1.4.5.1.1.Temperatura superficial 1)

Es aquella temperatura medida en contacto con la superficie externa del cilindro.

En la figura 1.16 se identifica como T,.

1.4.5.1.2. Temperatura ambiente T, )

Es aquella medida en el fluido antes de ser alterada por el calor proveniente de la
tuberia. También se la puede definir como la temperatura medida en el fluido

externo a una gran distancia de la tuberia. En la figura 1.16 se identifica como T,

1.4.5.1.3.Temperatura de pelicula ¢ )

Es el promedio entre T, y T, por lo tanto se calcula mediante la ecuacion:
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T+ Ts

Ty = == [1.68]

1.4.5.2. Procedimiento para el calculo del coeficiente de nweccion debido a

flujo externo alrededor de tuberias (h)

El procedimiento parte del numero de Reynolds que se calcula mediante la
ecuacion [1.34]. Luego se necesita calcular del numero de Prandtl, mediante la
ecuacion [1.69]. Con esta informacion y considerando el tipo de flujo resultante
(laminar o turbulento), se calcula el nimero de Nusselt empleando las ecuaciones
[1.70], [1.71] y [1.72]. Finalmente con los valores obtenidos se emplea la

expresion [1.73] para calcular el coeficiente “h”.
1.4.5.2.1.Numero de Prandtl  Rr)

Es una cantidad adimensional dependiente de la temperatura de las sustancias,

se calcula mediante la ecuacion [1.69].
pr="=12 [1.69]7

Donde:

w Cp, k son propiedades del fluido, mas no del material de la tuberia

De manera aproximada se pueden distinguir cuatro grupos:

- Metales liquidos Pr<<1

- Gases Pr=1

- Liquidos (agua, aceites calientes) Pr>1

- Aceites a bajas temperaturas Pr > 1000

1.4.5.2.2.Numero de Nusselt en flujo externdu

Se reconocen varios criterios para determinar el numero de Nusselt, los
resultados pueden ser ligeramente diferentes, pero son considerados validos

dentro de este campo de estudio.
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a) Cuando el nimero Re se encuentra dentro del rango de 0,4 a 4x10° y

ademas, el numero Pr es mayor que 0,7, se puede emplear la siguiente
expresion:

1
Nu = C Re}! Pr3 [1.70]

Para la expresion anterior, los valores de Re y Pr se deben calcular a la

temperatura de pelicula (T ). Los valores de “C"y “m” se toman de la tabla 1.3:

Tabla1.3. Coeficientes para la ecuacién [170]
Rep C m
0,4-4 0,989 0,330
4-40 0,911 0,385
40 - 4 000 0,683 0,466
4 000 - 40 000 0,193 0,618
40 000 - 400 000 0,027 0,805

b) Cuando el nimero Re se encuentra dentro del rango entre 1 y 10°% vy

ademas, el niumero Pr se encuentra dentro del rango de 0,7 a 500, se
puede emplear la siguiente expresion:

Nu = C Rej! Pr™ (;—r)i

Ts

[1.71]

Para la expresion anterior, los valores de Re y Pr se deben calcular a la

temperatura ambiente ( T, ), con la excepcion de Pr; que debe calcularse a T,.
Los valores de “C’y “m” se toman de la tabla 1.4:

Tabla1.4. Coeficientes para la ecuacion [171]
Rep C m
1-40 0,75 0,4
40 -1 000 0,51 0,5
1 000 — 200 000 0,26 0,6
200 000 — 1 000 000 0,076 0,7

? Fuente: Incropera F., DeWitt D., “Fundamentos den$ferencia de Calor”, 4ta edicion, 1999
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El valor de “n” se toma de la tabla 1.5:

Tabla1.5. Coeficiente h” para la ecuacién [1.7%]

Pr n
<10 0,37
> 10 0,36

c) Cuando el producto entre los numeros de Re y Pr es mayor que 0,2, se

puede emplear la siguiente expresion:

Ut

1 4 5
0,62 Re? Pr3 Re Fy
Nu=03+ 222270 |14+ (22
2 282 000

()

l [1.72]

B

Para la expresion anterior, los valores de Re y Pr se deben calcular a la

temperatura de pelicula (T ).

1.4.5.2.3.Coeficiente de conveccion en funcion del nimeukselt

Una vez conocido el nimero de Nusselt, el coeficiente de transferencia de calor

por conveccion se puede calcular mediante la siguiente ecuacion:

k Nu
h=— [1.73]

1.4.6. COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR POR CONVECCIO N
DEBIDO A FLUJO INTERNO EN TUBERIAS (h)

El procedimiento para la determinacion del coeficiente de transferencia de calor
por conveccion en flujo interno es semejante al caso del flujo externo. Se requiere
determinar los numeros de Reynolds y de Prandtl mediante las relaciones [1.34] y
[1.69] respectivamente. Luego se procede a calcular el nimero de Nusselt, pero
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en este caso empleando las relaciones de la figura 1.18. Finalmente se
reemplazan los datos ya conocidos en la ecuacion [1.73] y se determina el valor
de Hh 11.

1.4.6.1. Numero de Nusselt en flujo interno Nu)

Para determinar el nUmero de Nusselt, segun las caracteristicas del problema, se
debe considerar una de las dos alternativas siguientes: Un flujo de calor
superficial constante o una temperatura superficial constante. Con este dato

adicional, se selecciona la expresion a emplear de la figura 1.18.

Al respecto de las relaciones para el calculo del nimero de Nusselt mostradas en

esta seccion, es importante citar las palabras de Incropera F. y DeWitt D.:

“...advertimos al lector que no vea cualquiera de las correlaciones anteriores
como sacrosantas. Cada una de ellas es razonable sobre cierto rango de
condiciones, pero para la mayoria de los célculos de ingenieria no se debe
esperar una precision mejor que 20%. Debido a que se basan en resultados mas

recientes que abarcan un amplio rango de condiciones...”*

1.4.7. COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR POR CONVECIIO N
SOBRE PLACAS PLANAS (h)

Cuando una corriente de fluido se desplaza sobre una superficie plana se puede
calcular el coeficiente de conveccidon mediante varias relaciones que deben ser
seleccionadas a partir del tipo de flujo y las propiedades del fluido. Para el caso

particular de este proyecto interesa conocer las siguientes ecuaciones:

Nu === [1.74]

4 1
Nu = 0,0296 Res Pr3 [1.75]

L Fuente: Incropera F., DeWitt D., “Fundamentos cen$ferencia de Calor”, 4ta edicién, 1999, p. 371
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Correlaclin Condiciones
I = tiltey, (K14} Laminar, completamente desarmollado
Ny = 4.36 (5.53) Laminar, completamente desarmolladi, g uniformee, P 06
Mgy = L6 (5.55) Laminar, completamente desarmollado, T, uniforme, Pro= 006
Wiy, — A6
. OO6SIDILIRey, Pr 650 Laminar. Jonsinud de cnteada témica (s 2 10 ums Jommtod il
o AES6 aminar, longitud de enteada térmica (Fr = 1 o una longitud inicia
0.0 1L/ Pt .
I+ (UL Rey Pr] no calentada), T, uniforme
%]
N Rey, Py e hots .
Ay = 1 86 (L) e {R.57) Laminar, longitad de entrauda
Lo He combinada {[Fe  PricLaa" i MMy = 2, T, uniforme,
DR < Pro< 16,700, 0.0044 < () < 975
f o= 03168Re, " (R.20aF  Turbulenn, completamente desarmollade, Bep = 205 100
=018k, 1 (2001 Turbalemo, completamente desarmodlado, fepy = 2 0104
i
F =118 nBep — sty 7 iHalr Turbalente, sompletamente desarrollade, MK = Fep = 5 = 1
Ny, = 0023Re, 40 e (e Turbulemo, completamante desarrodindis, 06 = fr= [0,
Reg = 100K (L) == 0L a = DdparaT, =T,
yun=ldpara T, < T,
o [ERE
Mg = WO2TRep* Pr17° (F) (Bl Turbulemao, completamente desarrodlado, 0.7 = Fr= 16,706,
' Rey i 106K, 40 = 10
(4]
Nup = 7 ;'[_ffi}fﬁ’f,. IHICIIT‘IEP: EXI Turbwlemo, completmmente desarrodlpdo, 005 = Fr < 2000,
VLGP - b K0 = Repy = 8§ % 10P, (LID) = 10
Nup, = B2 + OOLESIR epf'r ™7 (5.6.5) Metales liquidos, turbulento, completamente desarrollado, 5, unilorme,
T X M0 = Royy < Q08 =100 1 = Py, = |07
Mg = 50 + 00251 RepPrf'® (H.0d1) Metles Hgmdos, wrbaleme, completamente desarmollado,

T, uniforme, fFeg, = 100

Figura 1.18. Relaciones para el calculo del nimero de Nussdltjgninternc®®

En la ecuacion [1.74], el término

se refiere a la longitud de la superficie

recorrida por el fluido medida en la direccién del flujo.

La ecuacién [1.75] es aplicable, cuando 2 x10° < Re < 10%, y ademés 0,6 < Pr <

60. Por otro lado, al emplear estas dos ecuaciones, las propiedades del fluido

deben ser evaluadas a la temperatura de pelicula segun se explica en la pagina

36. El valor del numero de Re debe calcularse segun la ecuacion [1.34c].
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1.4.8. INTERCAMBIADORES DE CALOR

1.4.8.1. Tipos de intercambiadores de calc

Los intercambiadores de calor se clasifican de acuerdo al arreglo del flujo y el tipo
de construccion. Pueden ser de tubos concéntricos, de tubos y coraza, de placas,
de flujo cruzado y compactos. A continuacion se muestran ejemplos de estos tipos

de intercambiadores:

1.4.8.1.1.De tubos conceéntric

Figura 1.19 Intercambiador de calor de tubmencéntrico®

- J:l f‘ - - rﬁ —- E:: -
= = =
| .
Flujo Paralelo Contra-flujo

Figura 1.20. Operacion en flujo paralelo y contraflujo en

intercambiadores de calor de tubos concént

1.4.8.1.2.De tubos y coraz

Jl_:"_.l

Figura 1.21. Intercambiador de calor de tubos y coraza con lonsso polos tubos y

un solo paso por la coraza. Operacién en conteadiujzad®*

2 Sentry Equipment Corp., “Tube in tube heat exchesig011
2 Fuente: Spakovsky Z. (MIT), “Heat Exchangers”, 1¢
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1.4.8.1.3.De placas

Figura 1.22. Intercambiador de calor de platas

1.4.8.1.4.Deflujo cruzade

e \ B
- \ B
Figura 1.23. Intercambiador de calor de flujo cruz®

1.4.8.1.5 Compactos

)
i

|:=_-L:r
i
i

Figura 1.24. Intercambiador de calor compatto

* Fuente: Washington University, “Shell and tube heat excleagattern”, 19¢
*® Fuente:

API Heat Transfer INC., “Plate heat exchanger011
%% Fuente: Spakovsky Z. (MIT), “Heat Exchangers”, 1¢
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1.4.9. CALCULOS EN INTERCAMBIADORES DE CALOR DE TUBOS Y
CORAZA

1.4.9.1. Método de la diferencia de temperaturas media logdémica (DTML)

A partir de los criterios mencionados alrededor de la transferencia de calor en
tuberias circulares, ahora se amplia el estudio a los intercambiadores de calor de
tubos y coraza. Para este caso, la diferencia de temperaturas de las ecuaciones
[1.60] y [1.61] se reemplaza por una “diferencia de temperaturas

media logaritmica” (DTML), por lo tanto las ecuaciones quedan de la siguiente

manera:
Q = UAAT,, [1.76]
O = 2lmL [1.77]
Reot
Donde:
U coeficiente global de transferencia de calor de la tuberia del intercambiador

de calor de tubos y coraza

R;,: resistencia total al flujo de calor en las tuberias del intercambiador de calor
de tubos y coraza

A area perpendicular a la direccion de flujo del calor

AT,,, diferencia de temperaturas media logaritmica, calculada segun la

expresion:

AT, = F ATy cr [1.78]

Donde:

F factor de correccion para un intercambiador de calor de coraza y tubos. Se
obtiene de la grafica de la figura 1.25. Se debe calcular previamente las
variables “R” y “P” segun las ecuaciones mostradas en la figura 1.25.

AT cF Diferencia de temperaturas media logaritmica para un arreglo en

contraflujo. Calculada de la siguiente forma:

" Fuente: University of Kentucky, “Design and manufacturing of heat exchangers”, 2011



Donde:
Tn; Temperatura alta de entada

Thoe Temperatura alta de salida

T.; Temperatura baja de entada

T.. Temperatura baja de salida

1.0

gz ﬂT:-ﬂTi
ATmier = E)
LV

AT, = Th.i = Tr:‘.ﬂ
ﬂTZ = Th.u . Tc.:'
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[1.79]

[1.80]
[1.81]

0.7 |

0.5

Figura 1.25. Factor de correccion para intercambiadores de de una

coraza una cantidad de tubos?Par

'

i
I 1y

Figura 1.26. Convencion de simbolos para las tempera

de las férmulas en la figua25®
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1.4.9.1. Método de eficiencia-NUT

El uso del método DTML es recomendable para el dimensionamiento de
intercambiadores de calor cuando las temperaturas de entrada y salida de ambos
fluidos son conocidas. Por otro lado, el método de Eficiencia-NUT resulta mas util
en aquellos casos en que se conocen las dimensiones del intercambiador de calor
y ademas las temperaturas de entrada de los fluidos, mientras que las
temperaturas de salida no son conocidas con certeza, tampoco asi la

transferencia de calor.
1.4.9.1.1.Capacitancia Térmica qQ

Para la aplicacion del método de eficiencia-NUT, en esta seccion se emplea de
nuevo el término “C” pero ahora para representar la capacitancia térmica de los
fluidos que atraviesan el intercambiador de calor. Las unidades segun el Sl son
WI/K.

De los dos fluidos que ingresan al intercambiador, se debe identificar a aquel cuya

capacitancia térmica es menor. De alli se puede calcular el flujo de calor maximo

Q.max Mediante la expresion:

Qméx = Cmin(Th,i - Tc,i) [1-82]
1.4.9.1.2.Eficiencia en intercambiadores de calor &) (
La eficiencia de un intercambiador de calor se define como la relacion entre la

cantidad de calor que es realmente capaz de transferir y aquella cantidad de calor

que podria intercambiar si tuviera una longitud infinita. Por lo tanto se tiene:

g =2 [1.83]

Qmax

Combinando las dos ecuaciones anteriores se obtiene:



a7

Q =é& Cmin(Th,i - Tc,i) [1-84]

La relacion entre la capacitancia menor y la mayor se conoce con el simbolo: C; y

su férmula se indica a continuacion:

C, = imn [1.85]

Cmax

La eficiencia depende de C, y del nimero NUT. Este ultimo puede calcularse con

cualquiera de las relaciones siguientes:

NUT = 24

[1.86]

min

NUT = [1.87]

le’n R tot

La relacion entre la eficiencia y el numero de NUT se expresa mediante

ecuaciones matematicas o graficas como las mostradas en las figuras 1.27 y 1.28.

Figura 1.27. Eficiencia de un intercambiador de calor de tuposraza con una sola

coraza y cualquier multiplo de 2 pasos por losttfbos
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Figura 1.28. Eficiencia de un intercambiador de calor de flejozado

de un solo paso con ambos fluidos sin meZtlar

Finalmente, una vez conocida la eficiencia, las capacitancias térmicas y las
temperaturas de entrada al intercambiador, se puede calcular la transferencia de

calor mediante la expresion [1.84].

1.4.9.2. Caida de presion en intercambiadores de calor delbos y coraza por

el lado de la coraza

Se han llevado a cabo estudios experimentales para obtener métodos que
permitan estimar las pérdidas de presion en el fluido que atraviesa un
intercambiador de calor por el lado externo de los tubos en el interior de la coraza.
El primer método notable fue propuesto por Tinker a mediados del siglo pasado.
Poco después, Kern D. desarrollo estudios y propuso un método que fue
ampliamente difundido y se emplea hasta la actualidad. Posteriormente se
desarrollaron métodos de mayor precision pero que requieren de algoritmos mas
elaborados como es el caso de Bell Delaware.

Para propdsitos practicos en este proyecto se emplean los criterios clasicos de

Kern a sabiendas de que arrojan resultados con menor precision que algunos
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otros métodos mas recientes, mas sin embargo son validos en el estudio de

fluidos no compresibles.

De manera condensada se muestran a continuacion las férmulas relevantes para
los célculos en intercambiadores de calor de tubos y coraza con una disposicion

triangular de los tubos como se muestra en la figura 1.29:

Figura 1.29. Disposicion triangular de la tuberia de un

intercambiador de calor de tubos y cofiza

2
Dp = 1,095 =~ d, [1.88]
Gs = Ld [1.89]
Pp DS(l_E)
Re = Di_fs [1.90]
0,14
— (#)”
¢ = (MW) [1.91]
fo = e0576-019 InRe [1.92]
_ fsGs?Ds (Np+1)
AP = e [1.93]

Donde:

Dy Didmetro equivalente debido al espacié minimo de flujo a través de los
tubos del intercambiador de calor

Pr distancia entre los ejes de 2 tubos

d, diametro externo de los tubos

Gs flujo de masa por unidad de area

mg  flujo de masa

% Fuente: Kern D., “Heat Transfer Process”, 1983
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distancia entre dos deflectores

diametro interno de la coraza

namero de Reynolds para flujo a través de la coraza

Numero de deflectores

relacion de viscosidades

viscosidad absoluta del fluido a la temperatura promedio

viscosidad absoluta del fluido a la temperatura de la superficie de los tubos
factor de friccion adimensional en la superficie externa de los tubos

Caida de presion en intercambiadores de calor de tubos y coraza por el

lado de la coraza

1.5. PERDIDAS DE POTENCIA EN RODAMIENTOS

Segun la empresa fabricante de rodamientos: SFK, el calculo de las pérdidas de

potencia en rodamientos puede realizare en base en las siguientes féormulas:*

Ng = 1,05x10™*. M. n [1.94]

Pérdida de potencia, W
Momento de friccion total del rodamiento, N mm

Numero de revoluciones por minuto, rpm
M=05.u.P.D [1.95]
Coeficiente de friccion constante del rodamiento (Anexo 2)

Carga dinamica equivalente, N

Diametro del agujero del rodamiento, mm

Remplazando la férmula del momento de friccion en la de la pérdida de potencia

se obtiene:

Ng=525x105. u. P.D.n [1.96]

* Fuente: www.skf.com, “Friccion/Pérdida de potenctamperatura del rodamiento”, 2011
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De esta forma se puede calcular la potencia que se pierde debido a la friccion en
los rodamientos. El término “P” debe calcularse tomando en cuenta las cargas
que actuan sobre el rodamiento en sentido radial y en sentido axial. Para el caso
de rodamientos radiales, en los cuales de existir un efecto de carga axial, éste es

minimo. La carga dindmica “P” es igual al valor de la carga estatica radial.

La carga estatica radial se calcula en base a los criterios de la mecanica clasica.
Considerando las cargas que actuan sobre el eje y las reacciones en los apoyos.
Estas formulas asumen que los ejes giran balanceados en torno a su centro de
gravedad; en el caso excepcional de tener un eje con su disefio desbalanceado,
se requeriria emplear otros criterios de célculo para la carga dinamica tomando en

cuenta la fuerza radial generada por la aceleracion centripeta.

1.6. MOTORES DE COMBUSTION INTERNA A DIESEL

1.6.1. PRINCIPIOS DE FUNCIONAMIENTO

En el motor diesel, la energia se obtiene de la combustion del diesel en el aire
comprimido y fuertemente calentado en el interior del cilindro. Esta combustién
conlleva un fuerte aumento de la presion del gas en la camara de combustion. Es
necesario forzar la penetracion del combustible a inflamar en la camara de
combustion, que se encuentra ocupada por el aire comprimido y calentado; esta
labor es efectuada por la bomba de inyeccién y el inyector. La combustion debe a
la alta compresion en el interior de los cilindros que, acompafiada de una elevada
temperatura provoca la inflamacion espontanea del combustible a medida que

ingresa en el cilindro.

En un motor Diesel es factible tener una relacion de compresion mucho mas
elevada que en uno a gasolina. Esta relacion de compresion normalmente esta
comprendida entre 15:1 y 25:1. Sin embargo se pueden alcanzar relaciones de
30:1.
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1.6.2. COMBUSTION EN EL MOTOR DIESEL

El encendido en los motores Diesel se genera debido a que se alcanza el punto
de inflamacion del combustible a la presion del aire lograda en la carrera de
compresion. Al final de esta carrera se inyecta combustible liquido a alta presion,
el mismo que es distribuido en forma de chorro en la camara de combustion.
Debido a la alta presion del chorro, el combustible se pulveriza en muy finas
particulas, favoreciendo de esta manera a la reaccion quimica del combustible

con el oxigeno.

La distribucion del combustible, el mezclado con el aire, la evaporacion y difusion,
asi como también las reacciones quimicas necesarias para quemar el combustible
se llevan a cabo en un periodo de tiempo muy pequefio. El estudio del proceso de
combustion del motor Diesel, se lo realiza considerando el diagrama de variaciéon

de la presion en el interior del cilindro, en funcion del angulo de giro del ciguefal.

1.6.3. RELACION DE AIRE / COMBUSTIBLE DE LOS MOTORES DIE SEL

La razon entre el flujo de aire y el de combustible que ingresan el cilindro, se
conoce como relacién aire /combustible. Una relacién pobre es aquella en la que
se tiene una cantidad baja de combustible en relacion al aire. La relacion aire /
combustible tedrica determina la cantidad minima de aire con que debe
alimentarse a un motor para poder quemar completamente una cantidad de
combustible dada. En la préactica, los motores Diesel operan a razones de aire /
combustible (estequiométricas) mas pobres que las tedricamente correctas,
incluso a potencia maxima. Esto se debe a que generalmente no disponen de
estrangulador (con raras excepciones). A medida que los motores Diesel operan
con mezclas mas pobres, se reduce la potencia. Tipicamente las razones de aire /
combustible estan entre 23-30/1 a plena carga, aunque pueden ocurrir valores tan
bajos como de 20/1. En ciertos regimenes de operacion a plena carga, la razon

estequiométrica es 14.3/1.
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Los motores Diesel operan a razones pobres principalmente para evitar la
formacion excesiva de particulas de carbono (C) o de carbonilla en el proceso de
combustion. Por lo general, la concentracion de particulas aumenta con la
disminucién en la razon de combustible / aire. Las particulas se vuelven visibles
en los gases de escape mientras la razén de combustible / aire todavia es
bastante pobre, con suficiente oxigeno aun presente para una posible reaccién
con el carbono para formar anhidrido carbénico gaseoso (CO2) o monéxido de
carbono (CO). Esta tendencia de los motores diesel a experimentar una
combustién incompleta y producir carbonilla de escape refleja el poco tiempo
disponible para la mezcla de aire / combustible, y la volatilidad relativamente baja

del combustible diesel.

Para la mayoria de las aplicaciones de alta velocidad, especialmente en
vehiculos, el elevado rendimiento especifico del motor es de gran importancia.
Por consiguiente, los motores se calibran para producir la maxima potencia del
motor (es decir, la razén A/C mas rica) consistente con emisiones de escape
aceptables. Dicha razén por lo general es mas rica que la razon A/C que produce
la mejor eficiencia térmica, pero normalmente la ganancia de potencia es bastante

grande con s6lo un pequefio sacrificio de eficiencia térmica.

1.6.4. LA SOBREALIMENTACION EN EL MOTOR DIESEL

En el caso de los motores diesel, los problemas que pueden derivarse de la
utilizacion de la sobrealimentacién son menores que en los de gasolina. El hecho
de utilizar solamente aire en el proceso de combustion y no introducir el
combustible hasta el momento final de la carrera de compresion no puede crear
problemas de picado. Por otro lado, algo que si propicia el aumento de la
compresion es el aumento de la temperatura, que en el caso de los motores

diesel facilita el encendido.

La potencia de un motor Diesel depende del sistema de inyeccion de combustible.
Consecuentemente el turbocargar un motor Diesel que funciona limpio en su

estado de aspiracion natural, tendra poca o ninguna influencia en la potencia de
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salida. Si se desea mas potencia, la bomba de inyeccion debera ser recalibrada

para que entregue mas combustible por carrera y en el momento preciso.

Por otro lado, la mayor presion de entrada de aire favorece la expulsion de los
gases de escape y el llenado del cilindro con aire fresco, con lo que se consigue

un aumento del rendimiento volumétrico.

Los motores que no tienen turbocargador se llaman de aspiracion natural. Esto
significa que aspiran el aire por la accion normal de bombeo de los pistones en los
cilindros. El aire penetra en ellos debido a la presién atmosférica. Incluso en
condiciones ideales, la presion del aire que llega a los cilindros no llega a ser la

atmosférica, en la practica, es bastante menor.

Figura 1.30. Seccion de un Turbocargador o turboalimentaddiedada de gases a la
turbina, 2) salida de gases al silenciador, 3)tarloie gases de escape, 4) caja de engrase,
5) alimentacion del aire de admision, 7) entraglaide ambiente al compresor, 8)

conjunto compresét

El turbocargador incrementa el flujo de aire a la camara de combustién y aumenta
la presibn a mas o menos al doble de la atmosférica. Esto puede aumentar la

potencia y la torsidon (par) del motor entre 25 y 40 % segun sea el disefio del

% Fuente: CICEV, “Sobrealimentacién en motores die2608



55

turbocargador y del motor. Al turbocargar el motor Diesel, se obtienen las

siguientes mejoras:

* Menor tamafo.

* Menor peso.

* Mejor economia de combustible.

* Mas potencia.

« Compensacion por altitud.

* Reduccion o eliminacién de humos.
* Menos ruido.

* Menores emisiones.

» Menor temperatura de operacion.

* Supresion automatica de particulas incandescentes.

Al obligar el paso de mas aire dentro de un motor, permite que se queme mas
combustible aumentado asi la potencia. Por ello para la misma potencia de salida,
se podra utilizar un motor mas pequefio que por lo mismo también reduce el peso

total.

1.6.5. ENFRIAMIENTO DE LA CARGA DE AIRE

Cuando se comprime el aire en el turbocargador, aumenta su temperatura. El
enfriamiento de la carga de aire después de que sale del turbocargador y antes de
que entre al motor, se hace con un sistema llamado postenfriador o
interenfriador. Un intercambiador de calor, colocado entre el turbocargador y el
multiple de admision, extrae el calor del aire y esto aumenta su densidad. Con

ello, llega una mayor masa de aire a las camaras de combustién.

La densidad del aire varia segun su temperatura. Cuando el aire se calienta, se
expande y se vuelve menos denso, cuando se enfria, se contrae y se vuelve mas
denso. El postenfriador mantiene la carga de aire a una temperatura casi uniforme

para tener mejor combustion.



56

Figura 1.31. Intercambiador de calor aire-afte

En la figura 1.31 se ilustra el principio de funcionamiento de un intercambiador de
calor aire-aire. Esta montado en la corriente de aire de enfriamiento frente al
radiador del sistema de enfriamiento del motor. El aire del turbocargador pasa por
el intercambiador de calor para reducirle la temperatura antes de que llegue al

multiple de admision.

En la figura 1.32 se ilustra un post-enfriador que es un intercambiador de calor de
aire a liquido enfriador y forma parte del multiple de admisién. El post-enfriador
consta de una cubierta con un nucleo interno con cierto nimero de tubos por los
cuales circula el liquido enfriador. El aire que viene del turbocargador pasa por el

post-enfriador y se enfria al pasar por el nucleo tubular antes de entrar al motor.

Aungue la caracteristica mas importante del post-enfriador es que extrae el calor
del aire que sale del turbocargador, también le entrega calor para aumentar la
temperatura de la carga, cuando el motor trabaja en lugares a temperaturas muy
bajas. Por lo tanto, el post-enfriador le da una temperatura mas estable a la carga

de aire, aun en condiciones variables.

3 Fuente: CICEV, “Sobrealimentacién en motores die2608
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Figura 1.32.Intercambiador de calor aire-liquido. 1) turboeatgy, 2) valvula de escape,
3) ductos, 4) postenfriador, 5) valvula de admis&)rcilindrc™

1.6.6. SISTEMA DE ENFRIAMIENTO DE MOTORES DIESEL

En la figura 1.33 se muestra el circuito de la mezcla refrigerante que atraviesa a
un motor diesel. Se puede notar que en este caso el fluido es bombeado hacia el
intercambiador de calor de aceite y a continuacion pasa al bloque del motor para
de alli ser dirigido por el termostato ya sea hacia el radiador o de nuevo a la
bomba de agua para recircular. En el capitulo 2 se puede observar que para el
circuito de enfriamiento de este proyecto se tiene una disposicion distinta de los

elementos.

En el radiador, se dispone de una tapa calibrada para abrirse a una presion
determinada con la finalidad de permitir la purga de vapor de agua sobrecalentada
en caso de que la temperatura se eleve excesivamente. Su funcionamiento puede

apreciarse en la figura 1.34.

¥ Fuente: CICEV, “Sobrealimentacién en motores die2608
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Figura 1.33.Esquema del sistema de enfriamiento de un mogsetfl

La contraccion del refrigerante al

La dilatacion del refrigerante al

calentarse levanta enfriarse levanta
la valvula principal cuando supera la véalvula de retorno permifiendo
la presian del sistema, entrada de

refrigerante al sistema.

Figura 1.34.Funcionamiento de la tapa del radigdor

En cuanto a la disipacion de la energia que interviene en un motor diesel, en
términos generales se tiene salida de energia a través de los gases de escape, el
sistema de enfriamiento, y hacia el aire de los alrededores. Una aproximacion

general de los porcentajes de energia que salen se muestra en la siguiente figura:

% Fuente: www.hinomexico.com
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Figura 1.35 Porcentajes de la energia disipada en un maeetfi

* Fuente: http://issuu.com/lusartrodher
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CAPITULO I

2. DESCRIPCION DEL PROBLEMA

Los motores diesel responsables de la operacion de las bombas para combustible
del poliducto Quito-Ambato-Riobamba presentan problemas de
sobrecalentamiento. A continuacion se describen las caracteristicas del sistema 'y

su entorno para luego desarrollar el andlisis detallado.

2.1. TRANSPORTE DE COMBUSTIBLES LIVIANOS A TRAVES
DE LA ESTACION BEATERIO

En la figura 2.1 se muestra un esquema de la ruta de transporte de los
combustibles que pasan por la Estacion de Productos Limpios Beaterio, localizada

al sur de la ciudad de Quito.

Estaciones de Estachones de Estaciones de

B .
- J y )
Refineria / f

ehnd paidet gl e p—1

1 4 i i
"/ Estactia  Estacion " Estackéa
4 Beaterio Ambato Riobamba
r— Poliducts \ y
m Foliducto
- _
Refinsria (Przdmamente)

Esmeraldas

Figura 2.1. Transporte de combustibles a través de la est@zaterid®

* Fuente: Realizacién propia
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Los productos de las refinerias de Shushufindi y Esmeraldas llegan por tuberia a
la estacion Beaterio, de alli se cargan en auto-tanques para abastecer la ciudad
de Quito, por otro lado se bombean hacia la ciudad de Ambato por otro poliducto,
de alli de envian por auto-tanques hacia las estaciones de combustible de Ambato
y adicionalmente hacia Riobamba y abastecer a las estaciones de combustible de

esta Ultima ciudad.

2.2. POLIDUCTO QUITO — AMBATO — RIOBAMBA

El Poliducto Quito-Ambato-Riobamba se extiende desde la Terminal Beaterio de
Quito hasta la Terminal Ambato en la provincia del Tungurahua. Inici6 sus
operaciones en el afio de 1985. Se encuentra conformado por tuberia de acero al
carbono a lo largo de la cual se han dispuesto nueve valvulas, Utiles para el
aislamiento de tramos de tuberia durante las operaciones de mantenimiento.
Como se puede observar en la figura 2.2, el punto mas alto de la tuberia se

encuentra localizado en los paramos del volcan Cotopaxi.

Altura

vm)

. Paramos del Cotopax
3 500 it~

Tarminal
Ambato

Campamento Latacunga

3000

2 500

Tarminal .
Flujo - Magsichi

2 000 Beaalaria

1500 L

10 20 30 40 50 60 70 80 9 100 110 Langitud
L Hm )

Figura 2.2. Poliducto Quito — Ambato — RiobanBa

Los productos que se transportan a través de esta linea son: gasolina super,
gasolina extra, diesel 1 y diesel 2. Los combustibles se transportan en “lotes”
separando uno de otro mediante un derivado de densidad intermedia como es el

queroseno, también conocido localmente como kerex; este producto cumple la

% Fuente: Unidad de Proyectos EP Petroecuador. Re#liz propia
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funcién de “bache”. De esta manera es posible impulsar distintos productos a lo
largo de la misma tuberia al mismo tiempo.

En la estacion Beaterio se aplica en la tuberia una presion tal que es capaz de
impulsar los combustibles desde Quito hasta el punto mas alto de la linea. A
continuacion los productos comienzan el descenso impulsados por la fuerza de la
gravedad y siguen su recorrido hasta llegar a la estacién reductora de presion

localizada en la ciudad de Ambato.

Los combustibles son bombeados desde Quito hasta Ambato y a partir de Ambato
se transportan hasta Riobamba mediante auto tanques. Eventualmente se
concluird la construccion del tramo Ambato-Riobamba para completar el circuito.

Las caracteristicas del poliducto se detallan a continuacion en la tabla 2.1:

Tabla2.1. Caracteristicas del Poliducto Quito — AmBato

CARACTERISTICA VALOR | UNIDAD
Altura en la estacion de bombeo 2910 msnm
Altura minima 1500 msnm
Altura maxima 3555 msnm
Didmetro nominal 6 pulg
Longitud total 110400 m
Capacidad 13572 barriles
Caudal Promedio 350 gpm
Presién requerida al inicio de la linea 124( ps

2.3. ESTACION DE BOMBEO BEATERIO

La estacion de bombeo del poliducto se encuentra localizada dentro de las
instalaciones de la terminal de productos limpios Beaterio, ubicada en el sur de la
ciudad de Quito.

3" Fuente: Superintendencia del poliducto Q-A-R, 2010
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Figura 2.3. Estacién de bombeo Beatéefio

Para el proceso de bombeo se dispone de cuatro bombas de 8 etapas cada una,
tres de las cuales son impulsadas por motores diesel y la otra por un motor
eléctrico. El caudal promedio de combustible bombeado previo a los trabajos de
este proyecto era de 350 gpm, con una presion a la salida alrededor de 1200 psi.

Cada bomba junto con su motor y demas dispositivos accesorios conforman un
grupo de bombeo denominados como grupos 601, 602, 603 y 604, siendo este
altimo el grupo eléctrico. La disposicion de los grupos se puede apreciar en la

figura 2.4.

%8 Fuente: Fotografia propia
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2.4. GRUPOS DE BOMBEO

Durante la operacion normal de la estacion, el bombeo se realiza alternativamente
con el grupo eléctrico o empleando dos de los tres grupos Diesel. La operacion
con los grupos diesel se realiza en dos etapas, en la primera se genera una
presion aproximada de 550 psi y en la segunda se alcanzan los 1240 psi. La
primera etapa se denomina etapa de baja presidén y la segunda etapa de alta
presion. Esto se realiza colocando dos de las tres bombas operadas con motores
diesel en serie mediante el accionamiento de valvulas. Es asi que el grupo 603
siempre actia para bombeo de alta presion, el grupo 601 para bombeo de baja
presiéon y el grupo 602 puede operar para bombeo de alta o de baja presion. El
grupo eléctrico opera solo y no presenta problemas de sobrecalentamiento por lo

que se ha excluido del analisis de este proyecto.
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Figura 2.4. Esquema de la estacién de bombeo Bedterio

¥ Fuente: Realizacién propia
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2.5. DISPOSITIVOS Y SIMBOLOGIA EN LOS GRUPOS DE
BOMBEO

Las partes fundamentales de un grupo de bombeo se encuentran sefialadas con
sus siglas en la figura 2.5 de acuerdo a la tabla 2.2.

=

"
= ———

¥

Figura 2.5. Grupo de Bombeo 64%

A continuacion se enumeran cada uno de los dispositivos principales que
componen a un grupo de bombeo con los respectivos simbolos empleados para
identificarlos en las figuras. Las siglas escogidas para identificar tanto los
dispositivos, como las tuberias y los fluidos del problema, se basan en los
nombres en inglés. Esto resulta Gtil para distinguir entre aquellos parametros
relacionados con el agua (water), el aceite (0il) y el aire (air).

“0 Fuente: Realizacion propia
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Tabla 2.2.  Dispositivos y simbologia del sistema de enfriartoe

# NOMBRE DEL DISPOSITIVO NOMBRE EN INGLES  SIGLAS

1 | Embrague Clutch C

2 | Motor diesel Engine E

3 Intercamblador de calor para aceite deIEngine Heat Exchanger| EHE
motor diesel

4 | Bomba para aceite del motor Engine Oil Pump EOP

5 | Bomba para agua del motor Engine Water Pump EWP

6 | Ventilador del radiador Fan F

7 | Bomba para transporte de combustible  Fuel Pump FP

8 | Incrementador de velocidad Gear G

9 _Intercamblador de calor_ para aceite debear Heat Exchanger GHE
incrementador de velocidad

10| Bomba para aceite del incrementador Gear Oil Pump OPG

11 Bomba para agua de los Heat Exchangers Water HEWP
Intercambiadores de Calor Pump
Motor Eléctrico de la bomba para agugHeat Exchangers Water

12 ) . HEWPE
de los Intercambiadores de Calor Pump Engine

13| Termostato para aceite Oil Thermostate oT

14| Radiador Radiator R

15| Termostato para agua Water Thermostate WT

Los sufijos 1, 2y 3 en la figu6, indican el grupo de bombeo al que pertenece

cada dispositivo, ya sea 601, 602 6 603.

2.6. FUNCIONAMIENTO DE UN GRUPO DE BOMBEO

Cada grupo de bombeo es responsable de tomar el combustible que se desea
impulsar y elevar su presion mediante el trabajo de una bomba para combustible
identificada en la figura 2.5 como FP. Un motor a diesel produce el trabajo
mecanico necesario para el funcionamiento de la bomba. Dicho trabajo es
transmitido a través de un juego de engranajes conocido como incrementador (G)
y cuya relacion de transmision es 2,516. De alli que cuando la velocidad del motor
alcanza las 1000 rpm, la bomba de combustible opera a 2516 rpm. Entre el motor
y el incrementador se ha dispuesto en serie un embrague (C) el cual permite que

el motor arranque sin carga y una vez que alcance una temperatura adecuada y
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un numero de rpm estable en ralenti, se pueda conectar su eje a la bomba de

combustible de manera controlada.

Sobre el mismo eje del motor a diesel, pero hacia el lado opuesto a la bomba de
combustible se encuentra montado un juego de poleas y bandas, las mismas que
transmiten las revoluciones del motor al eje de un ventilador (F) con una relacion
de transmision de uno a uno. El ventilador enfria al radiador mediante conveccion

forzada.

2.7. SISTEMA DE ENFRIAMIENTO

En la figura 2.6 se puede observar esquematicamente la disposicion del sistema
de enfriamiento con todos sus componentes relevantes para esta descripcion. La
nomenclatura empleada indica el grupo al cual pertenece cada dispositivo
mediante un nimero colocado al final segun si pertenece al primero, segundo o

tercer grupo de bombeo (grupos 601, 602 o 603).

Dentro de cada grupo de bombeo la mayor generacién de calor se produce en el
motor debido al proceso de combustion que tiene lugar en los cilindros. Por otro
lado, el incrementador también se calienta (aunque a un nivel muy inferior), esto
debido al rozamiento entre las superficies de los engranajes que se encuentran
sometidos a altos esfuerzos normales. Adicionalmente se tienen otros puntos
calientes en los rodamientos de los ejes debido a las fuerzas normales que estos
soportan, sin embargo este calentamiento es insignificante en relacién al del

motor y del incrementador.

Se dispone de un sistema de enfriamiento basado en la recirculacion de agua no
tratada, la cual conecta a los tres grupos de bombeo a través de un circuito
comun. Dicho sistema puede ser subdividido en varios circuitos para su analisis;
en la tabla 2.3 se enumeran dichos circuitos y adicionalmente se indican sus

siglas en inglés para facilitar la identificacion de cada una en la figuras.
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Tabla 2.3. Circuitos del sistema de enfriamiento

# NOMBRE DEL CIRCUITO NOMBRE EN INGLES SIGLASPAGINA

1 | Circuito de aceite del incrementador  Gear Oil Gircu GOC 71

2 | Circuito de aceite del motor Engine Oil Circuit EOC 72

3 | Circuito de agua del motor Engine Water Circuit EWC 73
Circuito de agua de los Heat Exchangers Water 74

4 ; o HEWC
Intercambiadores de Calor Circuit

Los circuitos mencionados se encuentran conformados por tuberias de varios
calibres, dispuestas como se muestra en la figura 2.6. Se requiere identificar a
cada una de las tuberias por lo que se emplea una simbologia adecuada al
sistema de acuerdo a las recomendaciones del Manual de la ASHRAE*.. Es asi
que en la tabla 2.4 se distinguen las regiones de alta temperatura (High
Temperature) de aquellas de baja temperatura (Low Temperature) por sus

iniciales en inglés.

En la figura 2.6 se se han incluido ademas los valores promedio de temperaturas,
presiones y numero de revoluciones por minuto, registrados en los puntos mas
representativos del sistema para los tres grupos de bombeo entre enero y
noviembre del 2010. Alli se puede notar que el grupo 603 presentaba mayores

problemas de sobre calentamiento.

En la figura 2.11 se sefalan los valores de los parametros mas importantes en
cuanto al presente estudio medidos en las condiciones criticas del sistema en el
grupo de bombeo 603. Se considera como condiciones criticas al punto maximo
de rpm que se que se alcanza cuando las temperaturas del motor exceden el

rango recomendado por el fabricante e indicado en la misma figura.

*L ASHRAE: American Society of Heating, Refrigeratiagd Air-Conditioning Engineers



Tabla 2.4. Tuberias principales y simbologia del sistemardgagniento
# NOMBRE DE LA TUBERIA NOMBRE EN INGLES SIGLAS
1 C_ombustlble Transportado (Gasolina Druel =

Diesel)

> Agua de alta temperatura para el High Temperature Enging HTEHEW
intercambiadores de calor de los motgideat Exchangers Water
Aceite de alta temperatura para los | High Temperature Engine

3 ) HTEO
motores oll
Agua de alta temperatura para los High Temperature Enging

4 HTEW
motores Water
Agua de alta temperatura para los :

5 | intercambiadores de calor del High Temperature Gear HTGHEW
: . Heat Exchangers Water
incrementador de velocidad
Aceite de alta temperatura para los | High Temperature Gears

6 |. : : HTGO
incrementadores de velocidad oll
Aceite de baja temperatura para los |Low Temperature Gears

7 : LTEO
motores Qil
Agua de baja temperatura para los | Low Temperature Engine

8 LTEW
motores Water
Aceite de baja temperatura para los |Low Temperature Gears

9. . : LTGO
incrementadores de velocidad Qil
Agua de baja temperatura para los | Low Temperature Heat

10| : LTHEW
intercambiadores de calor Exchangers Water

11| Fuente de agua Water Source WS

69
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2.7.1. CIRCUITO DE ACEITE D EL INCREMENTADOR (GOC)

Figura 2.12. Circuito de aceite del incrementadGOC*

Es el circuito mas corto del sistema de enfriamiento. Sus componentes se pueden
identificar en la figura 2.7, ademas se muestra una fotografia del mismo en la
figura 2.12. El calor generado en el incrementador de velocidad es transferido al
aceite, el cual es impulsado por una pequefia bomba de engranajes hacia un
intercambiador de calor de tubos y coraza, alli es enfriado gracias al contraflujo de
agua que circula por el interior de los tubos; luego, el aceite enfriado retorna al
incrementador.

La potencia mecéanica que permite el funcionamiento de la bomba de aceite
proviene de mismo eje del motor que ingresa al incrementador y se acopla al eje

de la pequefia bomba cuya fotografia se muestra en la figura 2.13.

8 Fuente: Fotografia propi
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Figura 2.13. Bomba de engranajes para el aceite del incremer*

El aceite lubricante que se emplea en este circuito es producido especialmente
para transmisiones industriales bajo la marca “Gulf”, tipo EP Lubricante HD 150.

Sus caracteristicas se detallan en el siguiente capitulo.
2.7.2. CIRCUITO DE ACEITE D EL MOTOR (EOC)

Este circuito ha sido enfatizado en la figura 2.8 y se lo puede identificar en la
figura 2.142.26. Es impulsado por la bomba de aceite (EOP) cuya fotografia se
muestra mas adelante en la figura 2.26 2.26. Es una bomba de engranajes que
extrae el aceite lubricante de la bandeja del motor y lo impulsa hacia el
intercambiador de calor de aceite del motor (EHE). La potencia mecanica de
entrada a la bomba de aceite se transmite mediante un sistema de engranajes. La
relacion de transmision entre el eje de esta bomba vy el eje del motor es 1.31 por
lo que también opera a mayor cantidad de rpm que el motor. A continuacion de la

9 Fuente: Fotografia propi
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bomba, el aceite atraviesa la tuberia identificada como HTEO dirigiéndose al
intercambiador de calor de aceite del motor (EHE), alli es enfriado y retorna al
motor pasando previamente por dos sistemas de filtrado: un filtro de placas y otro
filtro centrifugo, este retorno es conducido mediante la tuberia LTEO. Una vez
dentro del motor, el aceite se distribuye por las camisas de los cilindros, los
cojinetes, el cigiefnal y los émbolos para terminar de nuevo en la bandeja y volver

a ser succionado por la bomba de aceite.

Figura 2.14. Fotografia deCircuito de aceite del motor (EO€)

Intercalada entre la bomba y el intercambiador de calor se encuentra una valvula
de desvio para aceite, la cual consiste en una valvula con un resorte calibrado
gue permite la recirculacion del aceite sin pasar por el intercambiador de calor
mientras este fluido se encuentra a una temperatura inferior a la recomendable
para la operacion del motor. De esta forma acelera el calentamiento del aceite
mientras se alcanza una temperatura adecuada de operacion. Una vez caliente el
motor, la valvula de desvio envia todo el flujo hacia el intercambiador de calor

para enfriarlo. Funcionalmente se puede enunciar que esta valvula es un

* Fuente: Fotografia propia
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termostato de aceite, es por esto que puede ser identificada en la figura 2.6 como
OT.

El tipo de aceite que se emplea para los motores es el SAE 40 Maxidiesel Plus,
recomendado por el fabricante para su utilizacion en este tipo de motores. Sus
caracteristicas se detallan en el siguiente capitulo.

El mecanismo de engranajes de la bomba de aceite se puede observar en la
figura 2.15.

Figura 2.15. Mecanismo de engranajes de la bomba de aceite del motor®*

2.7.3. CIRCUITO DE AGUA DEL MOTOR (EWC)

Sus componentes se muestran enfatizados en la figura 2.9. La bomba de agua
para el motor (EWP) impulsa el fluido hacia el interior del motor forzandolo a
pasar a través de las camaras para el agua de refrigeracion del bastidor y de las
culatas; de alli es recogida por varias tuberias que salen por encima de cada uno
de los cilindros y se unifican los flujos en una sola tuberia de agua caliente

*! Fuente: Fotografia propi
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identificada en la figura 2.6 como HTEW, en este punto atraviesa el termostato y
llega hasta el panel frontal del radiador en donde es enfriada y sale para retornar
a la bomba de agua a través de la tuberia de agua fria identificada como LTEW.
La bomba para agua montada en el motor puede ser apreciada en la figura 2.16;
es de tipo centrifuga, impulsa el agua hacia el interior del motor y recibe su
potencia mecanica del mismo motor a través de un sistema de engranajes. La
relacion de transmisién del eje de la bomba de agua con respecto al eje del motor
es 1.71 (la bomba opera a mayor nimero de rpm que el motor).

Figura 2.1€ Bomba para Agua del Motor (EW®)

El mecanismo de esta bomba es centrifugo, por lo que se basa en un impulsor
cerrado de ocho alabes el cual se puede observar en la figura 2.17.

2.7.4. CIRCUITO DE AGUA DE LOS INTERCAMBIADORES DE CALO R
(HEWC)

En este circuito, enfatizado en la figura 2.10, se pueden identificar los siguientes
componentes: la bomba para agua de los intercambiadores de calor (HEWP), los

%2 Fuente: Fotografia propi
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tres intercambiadores de calor para aceite del motor (EHE), los tres
intercambiadores de calor para aceite del incrementador (GHE) y el panel
posterior del radiador. Por otro lado, el flujo de agua pasa por tres tipos de
tuberias identificables en la figura 2.6 con las siguientes siglas: LTHEW,
HTEHEW, HTGHEW.

Figura 2.17. Impulsor de la bomba para agua del motor (E>®

Todos los circuitos antes descritos se encuentran dentro de cada uno de los
grupos de bombeo; por otro lado, el circuito de agua de los intercambiadores de
calor, constituye un solo circuito que recorre los componentes de los tres grupos
de bombeo. El flujo es generado por una bomba centrifuga de impulsor cerrado
de cinco alabes (HEWP), la cual puede ser apreciada en la figura 2.18. La
potencia de esta bomba proviene de un motor eléctrico de 1,5 HP de salida; los
datos de placa se encuentran mas adelante en la tabla 2.1. El desmontaje de la
carcasa de la bomba permite observar su impulsor junto con el caracol al lado

derecho en la figura 2.19.

*% Fuente: Fotografia propi
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Figura 2.18.

Figura 2.19 Desmontaje de la bomba para el agua de

enfriamiento de los intercambiadores de ¢°

> Fuente: Fotografia propi
*® Fuente: Fotografia propi
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El agua que sale de la bomba por la tuberia LTHEW se reparte para los seis
intercambiadores de calor. En los tres intercambiadores de calor para aceite del
motor, el agua se calienta y sale por la tuberia HTEHEW para dirigirse al panel
posterior del radiador. Alli es enfriada para salir de nuevo hacia la tuberia LTHEW
donde se mezcla con los flujos de los otros grupos de bombeo y retorna a la
bomba para continuar siendo impulsada. El flujo de agua que se desvia hacia los
tres intercambiadores de calor para aceite del incrementador pasa a traves de
este dispositivo extrayendo calor y elevando su temperatura para luego salir por la
tuberia HTGHEW. A continuacion el liquido llega a un punto donde se produce
una mezcla de dos corrientes, una caliente proveniente del Intercambiador de
calor para aceite del incrementador y otra fria, proveniente del panel posterior del
radiador. En este sitio, al mezclarse los dos flujos, se unifican las temperaturas en
un valor intermedio entre las temperaturas de los flujos de entrada. A continuacion
el flujo total consolidado retorna por la tuberia LTHEW a la bomba para continuar

con el ciclo.



2.8. CARACTERISTICAS DE LOS DISPOSITIVOS

2.8.1. BOMBA PARA TRANSPORTE DE COMBUSTIBLE

| p!

Figura 2.20. Bomba para Combustibfe

(FP)
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Tabla 2.5. Caracteristicas de las bombas para combustible

DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR| UNIDAD | FUENTE

RPM nominales 3774 rpm Placa

NuUmero de etapas 8 Placa

Masa 1070 kg Placa

Presion diferencial @ 600 gpm 817,6 psi Placa

Altura total de bombeo para un fluid

con densidad = 0,82 kg/L @ 600 gp%01 m Placa
BOMBA PARA Presion de prueba hidrostética 1493 psi Placa

COMBUSTIBLE

(FP)

DATOS ADICIONALES

Marca Byron Jackson
Origen Argentina
Modelo DVMX 3x6x9E
Tipo de cojinete radial SKF 6213
Tipo de cojinete axial SKF 7409BG
Afio de fabricacion 1990

*® Fuente: Fotografia propia




2.8.2. MOTOR DIESEL

Figura 2.21. Motor

Dieset’
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Tabla 2.6. Caracteristicas de los motores diesel
DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR | UNIDAD FUENTE

Capacidad aceite en el carter 102 L Manual MAN
Potencia @1500 rpm, 20°C,
736mmHg, 90msnm 495 kW Placa
Potencia @1500 rpm, 25°C,
529mmHg, 2910msnm 370 kW Placa
Presion media aceite en motor 40 psi Instrumentos

I\DAELOEFLQ Presion media Turbo cargador 20 psi Instrumentos
Consumo de combustible 42 L/h Sup. Mant

(B) DATOS ADICIONALES
Marca MAN B&W GmbH
Frecuencia de cambios de aceite cada 500 horas
NUmero de motor 540012
Modelo R8V 16/18 TLS
Ao de Fabricacion 1990
" Fuente: Fotografia propia



2.8.3. INCREMENTADOR DE VELOCIDAD G)

Figura 2.22. Incrementador de velocidd
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Tabla 2.7. Caracteristicas de los incrementadores de velocidad

DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR UNIDAD FUENTE
Capacidad de Aceite 18 L Placa

Potencia util 405 kw Placa

Relacion transmision 2,516 Placa
RPM entrada méximas 1500 rpm Placa

INCREMENTADOR : —

DE VELOCIDAD |RPM salida maximas 3774 rpm Placa

DATOS ADICIONALES

Marca Citroen-Campadabal S.A.
Tipo H,250
Mecanismo Engranajes

%8 Fuente:

Fotografia propia



2.8.4. RADIADOR

(R)

Figura 2.23. Radiador (Vista Frontal
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Tabla 2.8.  Caracteristicas de los radiadores
DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR | UNIDAD| FUENTE
Numero de paneles independientes 2 u Fabricante
Capacidad nominal del panel frontal 75 L Placa
Capacidad nominal panel posterior 85 L Placa
Capacidad nor_rlfnal de cada tanques0 L Placa
de compensacion
Capacidad total del radiador
RADIADOR | (paneles + tanques expansion) 220 L Placa
R Temperatura maxima de trabajo 95 °C Placa
Presion maxima de trabajo 21,7 psi Placa
Potencia de consumo del ventiladp .
@ 1500 rpm 53,5 kW Fabricante
DATOS ADICIONALES
Marca Kuhlerfabrik Langerer & Reich
Fabricacion 1990, Alemania
% Fuente: Fotografia propia



2.8.5. BOMBA PARA AGUA DEL MOTOR (EWP)
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Figura 2.24. Bomba para agua del motbr

Tabla 2.9. Caracteristicas de las bombas para agua del motor
DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR UNIDAD FUENTE
Relacién de transmision:
. 1,71 rpm Manual MAN
rpm bomba / rpm cigleial
Diametro Externo Impulsor 170 mm Valor medido
Diametro Interno Impulsor 58 mm Valor medidda

BOMBA PARA
AGUA DEL
MOTOR

(EWP)

NUmero de alabes del impulsor 8

Observacion

Diametro Admision (interno) | 65 mm Valor medidg

Diametro Descarga (interno) 51 mm Valor medido
DATOS ADICIONALES

Marca MAN

Tipo Centrifuga

% Fuente: Fotografia propia
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2.8.5.1. Impulsor de la komba para agua del motor  (EWPI)

Figura 2.25. Impulsor de | Bomba para agua del mot@wPpPI)**

Tabla 2.10. Caracteristicas del impulsor de la bomba para agua del

DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR UNIDAD FUENTE
Tipo de impulsc Cerrado Observacion
Numero de alab 8 mm Observacion
IMPULSOR DE — :
LA BOMBA | Diametro extern 170 mm Valor medido
PARA AGUA | piametro en la succit 58 mm Valor medido
DEL MOTOR - _
Espesor de los alat 4 mm Valor medido
Espacio libre entre las taj 9 mm Valor medido
b2 (Segun la figuril.10 49 ° Valor medido

® Fuente: Fotografia propi



2.8.6. BOMBA PARA ACEITE DEL MOTOR

(EOP)
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Figura 2.26. Bomba para aceite del motor (E&P)

Tabla 2.11. Caracteristicas de las bombas para aceite del motor

DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR UNIDAD FUENTE
Relacién de transmision:
... 11,31 rpm Manual MAN
rpm bomba / rpm ciglefigl
Diametro salida valvula .
reguladora presion 40 mm Valor medido
BOMBA PARA | Diametro Admision 54,8 mm Valor medido
ACEITE DEL » )
MOTOR Diametro Descarga 39,8 mm Valor medido
Longitud de los engranaje36 mm Valor medido
(EOP)
DATOS ADICIONALES
Marca MAN
Mecanismo Engranajes
%2 Fuente: Fotografia propia
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2.8.7. BOMBA PARA EL AGUA DE LOS INTERCAMBIADORES DE CALOR

(HEWP)

Figura 2.27.Bomba para el agua de los intercambiadores de°alor

Tabla 2.12. Caracteristicas de la bomba para agua de los intercambiadores de calor

DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR | UNIDAD FUENTE
RPM maximas 1750 rpm Placa
Numero de alabes del impulsor 5 Observacion
BOMBA PARA | Diferencia de alturas entrada-salida 187 mm Valedinp
Iﬁﬁ.gég AEMLEfl)i Diametro Externo Impulsor 187 mm Valor medido
DORES DE | Diametro Interno Impulsor 52,3 mm Valor medidp
CALOR Diametro Admision (interno) 43 mm Valor medidg
(HEWP) Diametro Descarga (interno) 24 mm Valor medido
DATOS ADICIONALES
Tipo Centrifuga, flujo radial

% Fuente: Fotografia propia
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2.8.7.1. Impulsor de la bomba para agua de los intercambiades de calo

Figura 2.28. Impulsor de la bomba paagua de los intercambiadores de ¢

Tabla 2.13. Caracteristicas del impulsor de la bomba para agua de los intercamb

de calor

DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR | UNIDAD FUENTE
Tipo de impulsor Cerrado Observacion

IMPULSOR DE LA | Numero de alab 5 mm Observacion
BOMBAIS IFE)'?_%AS\ AGUA | Diametro extern 187 mm Valor medido
INTERCAMBIADORES | Diametro en la succi 52,3 mm Valor medido
DE CALOR Espesor de los alak 4 mm Valor medido
Espacio libre entre las ta} | 10 mm Valor medido
b2 (Segun la figurd.10 25 ° Valor medido

® Fuente: Fotografia propi
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2.8.8. MOTOR ELECTRICO DE LA BOMBA PARA EL AGUA DE LOS
INTERCAMBIADORES DE CALOR (HEWPE)

Figura 2.29. Bomba para el agua de los intercambiadores de°Zalor

Tabla 2.14. Caracteristicas del motor eléctrico de la boédua agua de los

intercambiadores de calor

DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR UNIDAD FUENTE
RPM 1730 rpm Placa
Potencia al eje (salida) 1,12 kW Placa
. Numero de fases 3 fases Placa
MOTOR ELECTRICO -
DE LA BOMBA PARA | Voltaje 460 \Y Placa
AGUA DE LOS Amperaje 3,5 A Placa
INTERCAMBIADORES — —
DE CALOR Frecuencia alimentacion | 60 Hz Placa
Factor de Servicio 1,15 Placa
(HEWPE)
DATOS ADICIONALES
Marca U.S. Electrical Motors
% Fuente: Fotografia propia




94

2.8.9. INTERCAMBIADOR DE CALOR PARA EL ACEITE DEL MOTOR (EHE)

Figura 2.30. Intercambiador de calor para aceite del nf6tor

Tabla 2.15. Caracteristicas de los intercambiadores de calor para aceitetdel m

DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR | UNID FUENTE
Presion maxima 228 psi Placa
Longitud de los tubos 400 mm Valor medido
Didmetro interno de los tubos 5 mm Valor medido
Didmetro externo de los tubos 6 mm Valor medjdo
NUmero de tubos 144 u Valor obsetv.
Distancia entre los ejes de los tubos 7 mm Valatidee
INTERCAMBIADOR — — : —
DE CALOR PARA | Disposicion de los tubos Triangular ~ ---- Obsergaci
ACEITE DEL Diametro interno de la coraza 112 mm Valor medido
MOTOR — : -
(EHE) Diametro interno de las boquillas de , mm valor medida
ingreso y salida de aceite y de agua
Numero de deflectores 5 u Valor obsefv.
Espaciamiento de los deflectores 63 mm Valor medlido
DATOS ADICIONALES
Material de la coraza, tubos y deflectores Browséofoso (k=54 W/m°C
Marca Kuhlerfabrik Langerer & Reich
% Fuente: Fotografia propia
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Figura 2.32. Intercambiador de calor para aceite del motor.

Arreglo triangular de los tub®s

*7 Fuente: Fotografigsropies
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2.8.10.INTERCAMBIADOR DE CALOR PARA EL ACEITE DEL
INCREMENTADOR DE VELOCIDAD (GHE)

Figura 2.33. Intercambiador de calor para aceite del intercambiador dé%alor

%8 Fuente: Fotografias propias
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Figura 2.34. Intercambiador de calor para aceite del intercambiador de calorlArreg

triangular de los tub8%
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Tabla 2.16. Caracteristicas de los intercambiadores de calor para aceite de los

incrementadorés
DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR | UNID FUENTE
Longitud de los tubos 350 mm| Valor medido
Diametro interno de los tubos 6 mm  Valor medido
Diametro externo de los tubos 7 mm  Valor medido
Ndamero de tubos 37 u Valor observaglo
Disposicion de los tubos Triangular ---1  Obsergaci
Intercambiador | Distancia entre los ejes de los tubps 15 mm  Vakxdido
de ca_lor Para | piametro interno de la coraza 100 mn Valor medidg
aceite del
Incrementador dapiémetro inte_rno de Ias_ boquillas d?[2,7 mm | Valor medido
velocidad ingreso y salida de aceite
O | pidmetrontero de las botilas gy | | valor mecido
Namero de deflectores 4 u Valor observagdo
Espaciamiento de los deflectores 66 mm  Valor medido
DATOS ADICIONALES
Material de la coraza, tubos y deflectores Browsfoiroso (k=54 W/m°C

2.8.11.BOMBA PARA ACEITE DEL INCREMENTADOR (GOP)

Figura 2.35.Carcasa de la bomba para aceite del incremefitador

% Fuente:

Fotografia propia
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Figura 2.36. Bomba para aceite del incrementador de velocidad desdfmada

Tabla 2.17. Caracteristicas de las bombas para aceite del incrementador

DISPOSITIVO CARACTERISTICA VALOR | UNIDAD FUENTE
Diametro externo de los engranajés mm Valor medido
Numero de dientes en cada . Valor
. 9 dientes
engranaje observado
Altura de los dientes 10,5 mm Valor medido
Longitud de los engranajes 26 mm Valor medido
Bomba para | Relacion de transmision L
A e I A I Observacion
aceite del | rpm motor (E) / rpom bomba (GOPsL
incrementador
(GOP)
DATOS ADICIONALES
Material de la carcaza Aluminio
Material de los engranajes Acero al carbono
Marca Citroen-Campadabal C.A.
Mecanismo Engranajes

® Fuente: Desarmado y fotografia propios



2.8.12.TERMOSTATO PARA AGUA DEL MOTOR (WT)

Figura 2.37. Termostato para agua del mdtor

Tabla 2.18. Caracteristicas de los termostatos para agua del motor

100

DISPOSITIVO

CARACTERISTICA VALOR UNIDAD FUENTE

Termostato para
agua del motor

(WT)

Temperatura 79 °C Placa
DATOS ADICIONALES

Fabricante Amot Controls Ltd.

Modelo 2BF

Origen Inglaterra

" Fuente: Fotografia propia
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CAPITULO Il

3. ANALISIS DEL PROBLEMA Y CALCULOS

3.1. BALANCE DE ENERGIA EN UN GRUPO DE BOMBEO

Una vez comprendido el funcionamiento de cada grupo de bombeo, se procede a
realizar un analisis energético cuyo esquema se muestra en la figura 3.1. Se
mantiene la nomenclatura ya descrita afiadiendo “Q” para representar
transferencia de calor y “W” para transmision de potencia. El objetivo de la
seccién de célculos es determinar la cantidad de calor que se genera en el motor
y cuanto de este calor se extrae con los flujos de agua, aceite y aire. Los calculos
se desarrollan a partir del punto en donde se dispone de mas datos: la salida de
potencia hidraulica de las bombas, que se localiza en el extremo derecho de la

figura 3.1. De alli se avanza en los calculos hacia el motor diesel.

LN . 5 I f:{'l N

Qp We-c We-c Wers F\ Wy
R e @7 =+
Ir]E nf; npp

L)

Qa

w; W" "Weop Woop
EWP Bomba
para
Motor Embrague |ncrementador Combustible

Figura 3.1. Balance de energia en un grupo de borffbeo

2 Fuente: Realizacién propia
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El combustible de los motores ingresa para suministrar energia térmica mediante
el poder calorifico de diesel (Qp), el cual atraviesa el motor para producir la
energia mecanica que se aprovecha para suministrar potencia a la bomba de
agua (EWP), la bomba de aceite (EOP), el ventilador (F) y la bomba de
combustible (FP).

Tres flujos atraviesan el motor: uno de agua (Qy), uno de aire (Q,) y otro de
aceite (Qg,). Estos extraen calor del motor continuamente mediante la energia
interna de los fluidos. Adicionalmente, parte de la energia térmica del motor
escapa por conveccién hacia el aire que lo rodea (Qony), Otra parte por
conduccion hacia el piso (Qconp) Y Otra parte por radiacion al ambiente (Qgr4p). La
potencia mecanica de salida del motor se utiliza en 4 mecanismos: el giro del eje
de salida del motor hacia el embrague, (W;_.), el giro de la bomba de agua del
motor (W,;p), el giro de la bomba de aceite del motor (Wyp) Y €l giro de los alabes

del ventilador del radiador (Wr).

El eje del motor se encuentra ensamblado a un embrague (C), el cual transmite la
potencia mecanica (W,._;) hacia el incrementador de velocidad (). Este ultimo
tiene una pequefia bomba para aceite la cual consume una fraccion de la potencia
que ingresa al juego de engranajes (W;,p). Ademas es atravesado por un flujo de

aceite que extrae calor del dispositivo (Q¢,).

El eje a la salida del incrementador de velocidad transmite potencia mecanica
(W;_pp) hacia la bomba de combustible para alli finalmente convertirla en la

potencia hidraulica (Wy).
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3.2. PLANTEAMIENTO INICIAL Y ANALISIS DE LAS
ALTERNATIVAS PARA MEJORAR EL ENFRIAMIENTO
DEL MOTOR CON BASE EN EL BALANCE DE ENERGIA

3.2.1. CONVECCION DEBIDO AL FLUJO DE AGUA

3.2.1.1. Aumento de la capacidad de agua del sistema

Al disponer de una mayor cantidad de agua en el sistema se tendria una mayor
capacidad de extraccion de calor. Esta alternativa generaria necesariamente una
mayor efectividad en el enfriamiento, sin embargo implicaria un costo elevado
porque conllevaria el remplazo de todos los radiadores; adicionalmente esto no

mejoraria la eficiencia del sistema.

3.2.1.2. Remplazo de las tuberias de agua

En todo el circuito de agua se dispone de tuberias de cuatro diametros diferentes.
Cada diametro da lugar a un area de transferencia de calor y una velocidad de
flujo diferentes. Segun la disposicion y longitud de cada seccion de tuberia, es
posible determinar el diametro 6ptimo para que el flujo en dicha seccion favorezca
la transferencia de calor. Por lo tanto conviene calcular los flujos e las diferentes

tuberias.

3.2.1.3. Variacion del flujo de agua

Se tienen dos subsistemas a considerar: El circuito de agua de enfriamiento de
los intercambiadores de calor (comun a los tres motores) y los tres circuitos

independientes de agua de enfriamiento de los motores.

En el primer caso, los coeficientes globales de transferencia de calor de los
intercambiadores de calor dependen del caudal del fluido que pasa a través de
ellos. Es asi que analizando el disefio de dichos intercambiadores, es factible
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encontrar una velocidad de flujo 6éptima para favorecer la extraccion de calor del
aceite. El sistema motriz de la bomba de agua comun estd constituido por un
motor eléctrico de induccidn. Para cambiar el nimero de rpm se podria remplazar
la bomba junto con su respectivo motor o alternativamente cambiar unicamente el

motor, pero tomando en cuenta la capacidad nominal de la bomba.

Por otro lado, en los tres circuitos de agua independientes, las bombas se
encuentran montadas a cada motor; su numero de rpm mantiene una relacion
constante con las rpm del motor debido a la relacion de transmisién del juego de
engranajes. Para este caso, si se desearia cambiar el flujo, habria que remplazar
los engranajes de tal forma que dicha relacién de transmision resulte modificada,
esta alternativa no es viable ya que constituiria una adaptacion que dificultaria la

adquisicién de repuestos y tendria una relacién costo — beneficio muy baja.

3.2.1.4. Purgay rellenado del agua refrigerante

El plan de mantenimiento del sistema deberia contemplar una purga de agua
refrigerante periddica con los siguientes propésitos:

Impedir la acumulacion de residuos minerales y metalicos en el circuito

- Renovar el agua del circuito

- Analizar muestras representativas del agua luego de cierto tiempo de uno

- Evaluar el nivel de corrosion interna de las tuberias y ductos de
enfriamiento

- Reducir el desgaste de las paredes internas de la tuberia debido a abrasion

- Efectuar un procedimiento de limpieza de los circuitos de agua

El procedimiento de purga y rellenado del agua refrigerante es de bajo costo y
favoreceria significativamente al enfriamiento correcto, por esta razon se debe

establecer un procedimiento.
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3.2.1.5. Revision del correcto funcionamiento de los termoatos

El mal funcionamiento de un termostato puede provocar dos problemas:

a) Si el termostato se mantiene permanentemente en la posicién de
recirculacion de agua se genera el recalentamiento del motor ya que el
agua no circularia por el radiador.

b) Si el termostato se mantiene fijo en la posicion de circulacion a través del
radiador, el motor tardaria més tiempo en alcanzar la temperatura éptima

de trabajo.

La revision de los termostatos constituye un procedimiento esencial para asegurar

el enfriamiento de los motores, por lo que debe realizarse necesariamente.

3.2.1.6. Remplazo de los radiadores

El sistema de enfriamiento instalado ha sido el resultado de numerosos procesos
de readecuacion y adaptaciéon de dispositivos, por lo que existe una gran
probabilidad de que los radiadores no estén optimamente dimensionados. En el
caso de que estuvieran sobredimensionados producirian una carga adicional a los
motores diesel por lo que constituirian una causa para en sobrecalentamiento. Por
otro lado los radiadores podrian estar sub dimensionados en cuyo caso no serian

capaces de extraer suficiente calor del agua.

Por las razones indicadas se requiere calcular la capacidad de los radiadores
instalados y contrastar con las necesidades de enfriamiento del sistema.

3.2.2. CONVECCION DEBIDO AL FLUJO DE ACEITE

3.2.2.1. Cambio del tipo de aceite lubricante

En el caso de plantear un cambio del tipo de aceite a utilizarse, partiendo de que

se emplearia otro aceite que cumpla con las recomendaciones del fabricante; el

criterio fundamental seria que la viscosidad del mismo sea favorable para la
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transferencia de calor cumpliendo adecuadamente con su funcién lubricante
dentro del rango de temperaturas de trabajo del motor; esto sin que sus
propiedades sufran alteraciones representativas, durante un tiempo de operacion

del motor tan extenso como sea posible.

La utilizacion de un aceite de menor viscosidad permitiria elevar el flujo de
lubricante generando dos efectos favorables al enfriamiento: una menor carga de
potencia sobre el motor ya que la bomba de aceite funciona en base al giro del
cigueial; y por otro lado una mayor transferencia de calor en el intercambiador de
calor debido a un flujo mas turbulento. La ganancia de transferencia de calor

puede ser estimada mediante calculos.

3.2.2.2. Cambio de la velocidad de flujo del aceite

De manera analoga al flujo del agua, se puede determinar una velocidad del flujo
de aceite que permita tener una transferencia de calor maxima en los
intercambiadores de calor. Tal velocidad podria ser manipulada de dos maneras:
modificando la relacién de transmisién entre las rpm del motor y la bomba de

aceite; o, por otro lado cambiando los diametros de la tuberia.

3.2.2.3. Remplazo de los intercambiadores de calor

Las caracteristicas fisicas y geométricas de los intercambiadores de calor son
factibles de ser medidas desmontando los dispositivos. A partir de esto se puede
analizar su coeficiente global de transferencia de calor y plantear la posibilidad de
instalar otros intercambiadores de calor con mayor capacidad.

3.2.3. CONVECCION DEBIDO AL FLUJO DE AIRE

3.2.3.1. Mejoramiento de la conveccion externa de los motose
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El bastidor del motor, al encontrarse en contacto con el ambiente y con una
diferencia de temperatura significativa era capaz de ceder calor al aire por
conveccion natural. Un calculo aproximado puede determinar la cantidad de calor
que se pierde por esta via. De ser relevante este valor, la conveccion podria
mejorar mediante la limpieza externa del motor y el repintado de algunas partes
gue han sido aisladas innecesariamente por varias capas de pintura.

3.2.3.2. Aumento del flujo de aire que ingresa a los motores

El calor especifico del aire que atraviesa los motores pasando por los cilindros y
saliendo con los gases de escape favorece la extraccion de calor del sistema. De
alli que elevando la relacion aire-combustible en la alimentaciéon del motor
necesariamente se obtendria una disminucion de la temperatura del motor. Sin
embargo esto conllevaria una penalizacion en la potencia y en el torque obtenidos
a la salida del motor, lo cual no es viable ya que el motor trabaja muy cerca de las
condiciones limite de su capacidad. En consecuencia esta alternativa no resulta

aplicable.

3.2.3.3. Pre enfriamiento del aire que ingresa a los motores

El ingreso de aire al motor a una baja temperatura daria lugar a una mayor
capacidad de eliminacion del calor generado durante la combustion.
Adicionalmente, esto permitiria elevar la eficiencia volumétrica del motor, debido
al ingreso de una mayor cantidad de oxigeno por unidad de volumen de aire, el
cual habria sido sobrealimentado y precalentado por el turbocompresor.

En el mercado existen inter-enfriadores aire-aire y agua-aire, en el primer caso,
éstos resultan utiles para motores de vehiculos ya que la conveccion por aire en
el lado externo del interenfriador es forzada por el movimiento del vehiculo. En el
caso de motores estacionarios, el interenfriamiento del aire de alimentacion
requeriria un flujo cruzado de agua para que reciba el calor extraido del aire;
dicha agua podria ser tomada de alguno de los circuitos presentes en el sistema,

en cuyo caso el andlisis resultaria un poco mas complejo. Por lo tanto, esta
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modificacion podria justificarse en el caso de que los radiadores instalados se
hubieran encontrado suficientemente sobredimensionados para recibir esta carga
adicional de enfriamiento. Con base en los céalculos previos desarrollados en el
punto 3.1.1 se puede comprender que la implementacion de un circuito de agua

para pre-enfriamiento no es viable con los radiadores actualmente instalados.

3.2.4. FLUJO DE ENERGIA A TRAVES DEL COMBUSTIBLE

3.2.4.1. Reducciéon del consumo de combustible

El consumo de combustible es una caracteristica resultante del estado del motor,
el cual a su vez depende del tiempo y condiciones de operacion, pero
esencialmente del mantenimiento que se le ha dado durante sus afios de
operacion. El remplazo de piezas de desgaste ordinario y dispositivos menores
constituyen parte de dicho programa de mantenimiento. De alli que para mantener
o mejorar la eficiencia de los motores lo que queda hacer en adelante es cumplir
con un programa de mantenimiento preventivo para los motores. El cual se

encontraria fuera del alcance de este proyecto.

La eficiencia de los motores depende ademas necesariamente del disefo
fundamental de los mismos. Como es ldgico, esta variable no podria ser

modificada dentro del marco de este estudio.

3.2.4.2. Empleo de un combustible de mejores caracteristicas

Existen varias caracteristicas relevantes en cuanto a indicadores de calidad de
diesel. Una de las mas influyentes es el indice cetano, La utilizacion de un
combustible diesel con un bajo indice cetano, produce efectos negativos en el
proceso de combustion. Tales como el retraso del tiempo de ignicion, la
generacion de altas presiones, la fatiga en ciertos elementos del motor y la

disminucién de la eficiencia de la combustién. Este ultimo efecto implica una



109

elevacion de la temperatura del motor debido a la energia adicional resultante de

la combustion que no fue convertida en potencia mecanica.

Por lo tanto, se debe procurar emplear un combustible diesel de buena calidad

para reducir la temperatura del sistema.

3.2.5. SALIDA DE POTENCIA MECANICA

3.2.5.1. Reduccién del consumo de potencia de las Bombas patombustible

La potencia consumida por la bombas de combustible depende de algunas
variables: longitud de la tuberia del poliducto, altura maxima de la tuberia,
accesorios instalados a lo largo de la linea, material y acabado de la tuberia,
diametro de la tuberia, reducciones, ampliaciones, derivaciones, densidad del
producto que se bombea, condiciones mecanicas de las bombas (especialmente

de los rodamientos), entre otras.

De los pardmetros arriba mencionados, aquellos referentes a la tuberia del
poliducto ya han sido analizados y mejorados por un proyecto de tesis previo,
concluido en el afio 2010 y titulado: “OPTIMIZACION DE LA OPERACION EN EL
TRANSPORTE DE DERIVADOS DE PETROLEO — ANALISIS Y ESTUDIO
HIDRAULICO DEL POLIDUCTO QUITO-AMBATO OPERADO POR
PETROCOMERCIAL”.

Por otro lado, los productos que se bombean son fijos: gasolina super, gasolina
extra, diesel 1 o diesel 2. Finalmente, aquellas variables susceptibles de
manipulacion serian Unicamente aquellas relacionadas con el mantenimiento

preventivo de las bombas de combustible.

3.2.5.2. Reduccién del consumo de potencia de los Ventilades

La potencia que consume el ventilador podria ser manipulada cambiando el

angulo de ataque de las aspas de la hélice. Sin embargo si se reduciria dicho
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angulo para disminuir la potencia, reduciria también el flujo de aire a través del
ventilador, perjudicando la extraccion de calor del radiador. Consecuentemente, la
Gnica alternativa que podria optimizar este subsistema seria el remplazo de los
ventiladores actualmente instalados por otros cuyos materiales sean mas livianos.
La reduccion de potencia que se obtendria probablemente no sea significativa

como para justificar el remplazo.

En el particular caso de los ventiladores, un aumento en la potencia que
consumen podria resultar beneficioso. Es posible aumentar el nimero de rpm de
los ventiladores para mejorar la extraccion de calor a través de los radiadores.
Esto mediante una elevacion de la relacion de transmision por bandas y poleas
que existe entre el eje del motor y del ventilador. Para esto se necesitaria
remplazar la polea motriz por una de mayor diametro o remplazar la polea
conducida por una de menor didmetro. El enfriamiento que se obtendria superaria
el efecto de la carga adicional sobre el motor, sin embargo esto Unicamente

podria ser comprobado en la practica.

3.2.5.3. Reduccién del consumo de potencia de las BombasAleeite

La potencia que consumen las bombas de aceite puede ser minimizada siempre
gue se le realizare un correcto mantenimiento. Si se desearia reducir ain mas
dicha potencia, se tendria que remplazar las bombas, sin embargo el ahorro de
potencia que se obtendria seria insignificante dado que la potencia total que
consumian las bombas ya es pequefia.

3.2.5.4. Reduccién del consumo de potencia de las BombasAigua

El andlisis es semejante al caso de las bombas de aceite.

3.2.5.5. Reduccién del consumo de potencia de los Incremenitares de
Velocidad

Un mejoramiento en este dispositivo requeriria practicamente el remplazo del

mismo ya que basicamente se encuentra compuesto por un juego de engranajes.
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Adicionalmente, el disefio este dispositivo necesariamente ya debié haber sido
optimizado desde la fabrica. Definitivamente no se justificaria realizar
modificaciones en los incrementadores de velocidad.

3.2.5.6. Reduccioén del consumo de potencia de los Embragues

El embrague consume potencia del motor durante la aceleracion (aumento de
rpm), pero una vez que se alcanza un valor estable de rpm, el embrague baja
drasticamente su consumo de potencia hasta valores despreciables. El calculo
podria verificar si se puede o no despreciar el consumo de potencia de los

embragues.
3.2.5.7. Reduccioén del consumo de potencia de los Rodamiesto

La potencia consumida por los rodamientos es factible de ser estimada mediante
calculos sugeridos por los mismos fabricantes. De alli se podria evaluar si este
consumo es 0 no representativo bajo condiciones normales de operacién. En el
caso de que se presentaren fallas en alguno de los rodamientos, esto
representaria un consumo de potencia significativo que adicionalmente al
deterioro acelerado del rodamiento, generaria una elevacion en la temperatura del

motor.

3.3. COMPARACION ENTRE LOS ACEITES QUE SE UTILIZAN
Y LAS RECOMENDACIONES DEL FABRICANTE

3.3.1. ACEITE DE LOS MOTORES
3.3.1.1. Aceite actualmente empleado: “SAE 40 Maxidiesel P4l
La informacién abajo mostrada se ha tomado del sitio web del fabricante.”

Caracteristicas:

® Fuente: http://lubricantespdv.com.ec



112

Aceite monogrado formulado con MPA (Maxima Proteccion Antioxidante), la
nueva tecnologia de aditivos especialmente desarrollada para impartir a los
productos PDV una mayor resistencia contra la oxidacion y una mezcla de
basicos altamente refinados, con lo que se obtiene un lubricante con excelentes
propiedades dispersantes / detergentes que minimiza la formacién de depdsitos
en el motor. Sus caracteristicas anti desgaste, anti-herrumbrantes,
antiespumantes y anticorrosivas garantizan la adecuada lubricacion de los
motores diesel a los cuales estd destinado. Satisface las especificaciones
correspondientes a los servicios CF/CF-2/SF de la clasificacion API/ASTM/SAE y
cumple los requisitos de las siguientes especificaciones: MACK EO-J, MIL-L-
2104D, MIL-L-46152B. En el grado SAE 40, cumple también con los limites de
cenizas de General Motors para motores Detroit Diesel, por lo que satisface el
nivel de calidad CF-2. Igualmente satisface los requerimientos de las
especificaciones de aceites para transmisiones automotrices CATERPILLAR TO-2
y ALLISON C-3. Asi mismo pasa la etapa 10 de la prueba FZG para engranajes.

Tabla3.1. Caracteristicas del aceite SAE 40 Maxidiesel®lus

PROPIEDAD VALOR | UNIDAD El\l\/llgl\?ODOAgTEM
Viscosidad a 40 °C 150 cSt D 445
Viscosidad a 100 ° C 15 cSt D 445
indice de viscosidad 98 D 2270
Densidad relativa @ 15,6 °C 0,9 D 1298
Punto de inflamacién (copa abierta) 271 °C D 92
Punto de escurrimiento -6 °C

Usos:

Formulado especificamente para la lubricacion de motores diesel de alta
velocidad, ya sea de aspiracion natural o sobrealimentados que operan en
condiciones severas de servicio, utilizados tanto en la industria del transporte y de
la construccion como en aplicaciones estacionarias Industriales. En los grados de
viscosidad adecuados se utiliza en convertidores de torsion, transmisiones
automotrices y sistemas hidraulicos de camiones, tractores y maquinarias de
construccion en general. Por cumplir adicionalmente con el nivel de calidad API
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SF para motores a gasolina puede ser utilizado satisfactoriamente en la
lubricacion de flotillas de vehiculos o maquinarias donde existan indistintamente

motores diesel 0 a gasolina que requieran ese nivel de calidad.

3.3.1.2. Aceite recomendado por el fabricante de los motores

El manual de motores diesel MAN, recomienda emplear un aceite lubricante
marino HD (Trabajo Pesado). Se indica ademas que como aceite lubricante se
debe entender que es un aceite base con aditivos disueltos. Para este caso se
requiere un aceite para motores diesel de alto nimero de rpm. Adicionalmente se

recomiendan las caracteristicas mostradas en la tabla 3.2.

Tabla 3.2. Recomendaciones del fabricante para el aceite de los
Motores Diesel MAN*

ESPECIFICACIONES ACEITES BASE PARA LUBRICACION DEGTORES EN
CUANTO AL ENVEJECIEMIENTO
LUBRICACION
OBSERVACIONES CILINDROS UNIDADES
Viscosidad a 50°C Viscosidad Cinematica 70-95 cSt
Grupo de Viscosidad SAH 40
En caso de m_otores de 10 oC
embarcaciones
Punto de escurrimiento | EN caso de motores de
empalizamiento, o
-15 C
automotores, motores de
locomotoras, etc.
Punto de Infl i0
un o, e Inflamacion | > 200 oc
(segun Marcusson)
Contenido de a
gua <01 %
(en volumen)
Contenido de Ceni
ontenido de Cenizas | < 0.02 %
(En peso)
Residuo de Carbonizacion < 05 %
en peso (segun Conradson)

" Fuente: MAN Inc., “Manual Motores Diesel MAN”, 196
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3.3.1.3. Andlisis

Comparando los datos comunes en las tablas 3.1 y 3.2 se puede notar que el
punto de escurrimiento del aceite que se emplea en estos motores es superior al
recomendado, considerando la ubicacién de la estacion de bombeo, se sabe que
bajo condiciones climaticas ordinarias no se llegara a alcanzar temperaturas
inferiores a — 6T, consecuentemente es indiferente que el aceite en uso no

cumpla con este parametro.

En cuanto a la viscosidad del aceite Maxidiesel Plus, no se dispone del dato de
este parametro medido a 50C para poder compararlo co n la recomendacion del
manual de los motores. Para estimar la viscosidad a 50 °C se ha empleado una
herramienta de uso libre encontrada en la web la cual permite interpolar valores

de viscosidad de aceites. La grafica se puede observar en la figura 3.3.

En la parte inferior de la figura 3.3 se puede ver que para 50C se tiene una
viscosidad de 89,7 cSt; este valor se encuentra dentro del rango recomendado.

El punto de inflamacion recomendado se cumple con una ventaja notable.

El resto de parametros recomendados soOlo pueden ser verificados mediante un
analisis por muestreo del aceite el cual se hace fuera del pais. Este estudio no es
de mucha relevancia para los objetivos de este proyecto, por lo que no se justifica.

Tomando en cuenta la posibilidad de que haya una mejor alternativa de aceite
lubricante, se han revisado catalogos de otras marcas comerciales de aceites
lubricantes marinos de trabajo que también cumplen con las recomendaciones del
fabricante, tal es el caso del aceite Castrol MPH 153, el cual segun indica entre
sus prestaciones que ha sido aprobado para su operacién en equipos “Wartsila,
Deutz, MAN Diesel y Caterpillar, entre otros”. Este aceite se encuentra disponible
en grados de viscosidad SAE 30 y SAE 40.
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Aceite 1 Acelte?  Acelte3 Acsled  TEmpeIslr
Nombre de mw{ SAE 40 [ SAE 10W-30 | SAE 15W-40 |.-_-:m; F0W a0 Minirma [Calsius)

Viscosidad c5t a 40°C/ 1500 0.0| 0.0 0.0
u.ui 30

Viscosidad cSt a 100°C/ 15.0] 00| 00
Curva de Viscosidad

Vesrosdad oSt
—

N

= -‘hh-‘-""‘i""-—-—...._.

e —

] aw au - ] T 120 e}
Temperatura Calsius

& SAE 40 = SAE 10W-30 = SAE 15W-40 = SAE 20W-5L‘.I1

Temperalura 30 35 an 45 60 55 G0 85 [ [ gl B
SAE 40 ros 1988 1500 M50 B8F T11 ST2 a6 3ME A 1T o

Figura 3.2. Estimacion de la viscosidad del aceite SAE 40 @ 50°C mediante
Interpolacion Gréafic®

3.3.2. ACEITE DE LOS INCREMENTADORES

3.3.2.1. Aceite actualmente empleado: “Gulf EP Lubricante HD150”

La informacion abajo mostrada se ha tomado del sitio web del fabricante.

® Fuente: www.widman.biz/Seleccion/graficar.htm
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“EP Lubricante HD” es una serie de lubricantes de extrema presion, para
transmisiones y engranajes industriales con condiciones de operacion severas.

Estan recomendados para la lubricacion de todo tipo de engranajes cerrados
industriales incluidos los helicoidales y los sinfin y corona, especialmente para

mecanismos sometidos a altas cargas continuas o de impacto.’®

Tabla 3.3. Caracteristicas del aceite Gulf EP Lubricante HD'150

PROPIEDAD VALOR | UNIDAD | METODO DE ENSAYO
Viscosidad a 40 °C 150 cSt ISO VG
Viscosidad a 100 ° C 14,8 cSt ISO VG
indice de viscosidad 98 ISO VG
Densidad relativa a 20 °C 0,88 ISO VG
Punto de inflamacién (copa abierta) 240 °C ISO VG
Punto de escurrimiento -12 °C ISO VG
Denominacién AGMA 4EP

3.3.2.2. Aceite recomendado por el fabricante de los increrm¢éadores

Tabla3.4. Recomendaciones del fabricante para el aceite de los incrementadores

RECOMENDACIONES PARA ACEITE DEL INCREMENTADOR
CARACTERISTICA VALOR UNIDAD
Tipo Aceite (Clasificacion) EP (Presion Extrema) - -
Viscosidad Engler @ 50°C 66 — 96 cSt
Cambios de aceite cada 1000 h

3.3.2.3. Andlisis

El aceite Gulf EP Lubricante HD ha sido disefiado para trabajar a una presion

extrema, por lo que cumple con esta recomendacion.

® Fuente: www.gulfoil.com.ar
Fuente: Gulf Colombia, “Catélogo de productos”, 201
® Fuente: Placa de los Incrementadores
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En la parte inferior de la figura 3.3 se puede ver que para 50T se tiene una
viscosidad de 89,3 cSt; este valor se encuentra dentro del rango recomendado.
No se plantea realizar cambios del tipo de aceite para los incrementadores ya que

se ha comprobado que el aceite utilizado actualmente satisface las
recomendaciones del fabricante.

Calcular |
Acoe!  Acelie2  Acelisd  Acsied OmPUlS
Nambre de Products] Gui EF | [ | Minima (Celsius)
Viscosidad c51 2 40°C/ 1504 08] 0.0} 0.0 20
Viseosidad £St 3 100°C/ 14.8] 0 0.0 o0
Curva de Viscosidad
A
e a \
FL¥C \
400 o \
] \! -
IE LD
: \
ﬁ 3% E
A
(3 ¥
; \\
h \\
A% I
-‘-"—-‘_-l--—-._-_“__-_-
o (1] Fli] Al L] [ ] [§ ] L7}
Temperatura Celsius
[=Gulf EP = = = |
Temparatura 0 3% 40 45 50 [ 60 6 70 75 a0 BS
Gull EP 2722 1999 1500 1947 892 T 568 462 31 I8 ME 21

Figura 3.3. Estimacion de la viscosidad del aceite Gulf EP @ 50°C mediante

Interpolacién Graficd

9 Fuente: www.widman.biz
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3.4. Condiciones de operacién para los calculos

3.4.1. PRODUCTO BOMBEADO

Los problemas de sobrecalentamiento de los motores se producen generalmente
durante las partidas de bombeo de diesel 2, esto se explica con base en los datos
de densidad promedio de los productos que se bombean mostrados en la tabla
3.5:

Tabla 3.5. Densidad de combustibles @ 15,5*C

PRODUCTO DENSIDAD| UNIDADES METODO DE MEDICION
Gasolina Super 746 kgfm ASTM D-4052
Gasolina Extra 748 kgfn ASTM D-4052

Diesel 1 843 kg/th ASTM D-4052
Diesel 2 849 kg/th ASTM D-4052

De los cuatro productos que se bombean, el diesel 2 posee la mayor densidad,
consecuentemente se requiere una mayor altura de presion dinamica a la salida
de la estacién de bombeo para poder impulsarlo hasta el punto méas alto de la
tuberia del poliducto. Esto implica un mayor suministro de potencia de los motores
hacia las bombas. Tomando en consideracion este aspecto, los calculos se

realizan en base a las propiedades del diesel 2.

3.4.2. REVOLUCIONES POR MINUTO DE LOS MOTORES

Como se puede ver en la tabla 2.6, la capacidad nominal de los motores es de
1500rpm. El promedio de rpm de operacion de los motores en el afio 2009 fue de
1050rpm. Los problemas de sobrecalentamiento se presentan a partir de las
1120rpm. Tomando en cuenta que los motores fueron instalados y puestos a
punto en el afio 1990 y llevan operando mas de 20 afios, se comprende que
alcanzar las 1500 rpm no resulta factible. Se toma para los célculos el nimero de

rom maximo al cual se hace operar a los motores, esto es 1170rpm. En base a

8 Fuente: Unidad de Proyectos EP Petroecuador, 2010
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estas consideraciones se tiene como meta para el redisefio y operacion futura

llegar a las 1300 rpm.

3.4.3. PRESIONES EN LA LINEA DE BOMBEO

Los instrumentos de medicién colocados a lo largo de la linea de bombeo
permiten conocer que la presion a la salida de la estacion de bombeo se mantiene
alrededor de los 1240 psi. Por otro lado, en el punto mas alto de la tuberia la
presidén oscila entre 20 y 40 psi. Lo mas conveniente es mantener esta Ultima
presién en un valor tan bajo como sea posible, pero suficiente para que en todo
momento se tenga una presion positiva en el punto mas alto de tal forma que
durante el bombeo se dé lugar a un flujo ininterrumpido de productos. Una presion
negativa en este sitio implicaria que las bombas y por ende los motores
consumieran energia inutiimente manteniendo una presién determinada en la

linea, pero sin generar flujo. Por lo tanto, alli se toma una presion de 20 psi.

3.4.4. FLUJO DE COMBUSTIBLE

El flujo promedio de combustible en la estacion de bombeo es 340gpm. Se
realizan los céalculos considerando el flujo maximo que se alcanza en la estacion:

350 gpm.

3.4.5. CONDICIONES AMBIENTALES

En la tabla 3.6 se sefalan las condiciones ambientales que influyen en el
problema. Con base en una propuesta del disefio robusto, para los calculos se

toman en cuenta los valores criticos de cada parametro.

3.4.6. TEMPERATURAS EN EL SISTEMA DE ENFRIAMIENTO

Las temperaturas tomadas en los diversos puntos del sistema de enfriamiento

corresponden a los valores maximos que se alcanzan justo cuando se presentan

los problemas de sobrecalentamiento.
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Tabla3.6. Condiciones Ambientales para el anaffsis

VARIABLE VALOR PROMEDIO VALOR CRITICO UNIDADES
Temperatura ambiente 13 18 °C
Humedad relativa 50 40 %
Velocidad del viento 2,22 0,6 m/s

3.4.7. PROPIEDADES DE LOS FLUIDOS EN EL SISTEMA DE
ENFRIAMIENTO

En el sistema de enfriamiento participa el agua refrigerante en dos circuitos
independientes a distintas condiciones de presion y temperatura. Ademas se
tienen dos circuitos de aceite. Y adicionalmente se tiene un efecto convectivo
debido al aire circundante. Los calculos requieren la inclusion de variables como
la densidad, la viscosidad, el calor especifico, la conductividad térmica y el
namero de Prandtl. Por lo tanto, en el ANEXO 6 se han incluido las tablas de

propiedades de los fluidos en las condiciones relevantes para este estudio.

3.5. CALCULOS ENERGETICOS EN LOS DISPOSITIVOS DE UN
GRUPO DE BOMBEO

3.5.1. POTENCIA CONSUMIDA POR LOS RODAMIENTOS

Se estima que las pérdidas de potencia en los rodamientos son minimas, para
saber si pueden ser despreciadas, se hace el calculo para los rodamientos del eje
del motor sefialado en la figura 3.4.

Los célculos a continuacion descritos se basan en las formulas publicadas en el
sitio web del fabricante de rodamientos SKF descritas en el capitulo 1. En esta

seccidén se mantiene la nomenclatura empleada por SKF.

8 Fuente: Inamhi, “Datos historicos”, 2011
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Se emplea la férmula [1.96]: N =525x10">. u.P.D.n
Datos:

n =1170 rpm

D =177 mm

u = 0.005 (maximo coeficiente de friccion del anexo 1)

p=?

Figura 3.4. Ejes y Rodamientos en un grupo de bombeo,

Dimensiones en [mrf
3.5.1.1. Eje del Motor; Potencia consumida por los rodamierds 1y 2:
Como se muestra en la figura 3.4, el eje del motor tiene una longitud de 2780 mm,
se encuentra conformando por el cigiefal, el eje central, que sale del motor por
ambos lados, y por el volante de inercia; la masa total de este sistema es de
350kg. Por lo tanto la carga repartida sobre los dos rodamientos es:

P =m.g = 3430 N

Por la disposicion del sistema, la carga calculada no se reparte equitativamente

sobre los dos rodamientos, el rodamiento numero 2 soportara mas carga ya que

2 Fuente: Realizacién propia
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la masa del volante de inercia se encuentra mas cercana a dicho rodamiento.
Para calcular la carga sobre cada rodamiento se requeriria resolver las reacciones
en los apoyos del eje como una viga simple. Sin embargo para simplificar las
operaciones, se puede calcular conjuntamente la potencia consumida por los
rodamientos 1y 2:
N = 5,25x 107> x 0.005 x 3430 x 177 x 1170
Np =186 W (1y?2)

Ahora se compara este valor con la potencia de salida del motor:

N, 186 W
Wy 90587 W

= 0.002

Esto significa que se pierde menos que un 0,2% de la potencia del motor en los
rodamientos soportantes de la mayor carga; esta es una cantidad que puede ser
considerada despreciable. Por lo tanto no se calcula las pérdidas en los

rodamientos restantes.

3.5.2. POTENCIA HIDRAULICA A LA SALIDA DE LAS BOMBAS DE
COMBUSTIBLE ( Wy)

Durante la operacién con los motores diesel, se conectan en serie dos bombas
para combustible mediante un simple arreglo de valvulas. El circuito resultante

simplificado queda como se indica en la siguiente figura:

" 37 km i
| |
6 Cotopaxi

Bomba de Baja

Presién (FP) g \
3
e— Descensc por
gravedad
Bomba Bomba de Alta
Boostex Presién (FP) hsc;u"r:hirfu

Figura 3.5. Circuito de bombeo con dos grupos diesel en%erie

 Fuente: Realizacién propia
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El combustible que es tomado de un tanque de almacenamiento es succionado
por una “bomba booster” la cual lo descarga a una presion estable de 70 psi para
de alli ingresar a la bomba de baja presion con un NPSHp tal, que no se
produzcan problemas de cavitacion en las bombas centrifugas. La bomba de baja
presion eleva este pardmetro hasta un valor intermedio entre 70 y 1240 psi que
son las presiones localizadas en los puntos 3 y 5 respectivamente. De los
registros histéricos de la presion en el punto 4 se conoce que se la ha manipulado
variandola entre 540 y 700 psi. Para determinar el valor 6ptimo se toma en cuenta
la ecuacion [1.10]. La potencia hidraulica producida por cada bomba es
proporcional a la diferencia de presiones generada; por lo tanto si se produce una
misma diferencia de presiones en la bomba de baja y en la bomba de alta, ambos
motores aportarian la misma potencia; en el caso contrario uno de los dos
motores necesariamente trabajaria con sobrecarga y el otro con sub-carga.
Consecuentemente, el primero tenderia a sobrecalentarse.

Por lo tanto:

Ps+P; 1240+ 70 )
P, 6ptima = > = > = 655 psi

Con P4 = 655 psi, cada bomba produciria los siguientes incrementos de presion:

APyomba de baja = 655 — 70 = 585 psi
APbomba de alta = 1240 — 655 = 585 psi

Bajo condiciones de operacion “estable”, la presion en el punto 4 puede variar
dentro de un rango de +10 psi. Entonces se continda con los calculos para un
incremento de presién en cada bomba de 595 psi (4 102 380 Pa) y un flujo de
350gpm (0,0220815m?/s).
W, = AP.V
W, = 4102 380 Pa x 0,0220815 m3/s
W, =90587W

Este es valor de la potencia hidraulica producida por cada una de las dos bombas.
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3.5.3. POTENCIA MECANICA CONSUMIDA POR CADA BOMBA DE
COMBUSTIBLE ( W4_pp)

La ecuacion [1.17] permite calcular la potencia mecéanica que ingresa a la bomba
en base a la potencia hidraulica de salida y la eficiencia de la bomba. Este ultimo
factor ya ha sido calculado por un proyecto de tesis previo, concluido en el afio
2010 y titulado: “OPTIMIZACION DE LA OPERACION EN EL TRANSPORTE DE
DERIVADOS DE PETROLEO - ANALISIS Y ESTUDIO HIDRAULICO DEL
POLIDUCTO QUITO-AMBATO OPERADO POR PETROCOMERCIAL".

Se pudo observar que en proyecto mencionado se obtuvo una eficiencia del 66%
con base en un software para bombas de la marca “Goulds Pumps”; sin embargo
las bombas instaladas en la estacion son de la marca “Byron Jackson Pumps”.
Debido a esta inconsistencia se toma el valor mencionado Unicamente como

referencia.

Para obtener un valor preciso de la eficiencia de las bombas se requeriria conocer
con exactitud la potencia al freno que ingresa a las mismas, lo cual requeriria de
infraestructura de la cual no se dispone y cuyo costo no se justifica. Por otro lado,
esta informacién puede extraerse de las curvas caracteristicas de eficiencia de la
bomba.

Durante la busqueda de las curvas caracteristicas se ha podido conocer que el
fabricante de las bombas “Byron Jackson” descontinué esta linea de productos
hace mas de dos décadas al pasar a conformar la prestadora de servicios
petroleros “BJ Services”. Posteriormente, en el afio 2010, esta ultima compaiiia
terminé siendo absorbida por la multinacional de servicios petroleros “Baker
Hughes”. Con esta corta investigacion se determiné que la Unica fuente de
informacion disponible sobre las curvas de las bombas se encuentra en el manual
entregado por el fabricante en el momento de la instalacion. Alli se muestra la
curva caracteristica de eficiencia desarrollada a 3775 rpm que es el valor nominal
del sistema. Es factible analizar esta curva y extrapolar sus datos a 3271 rpm.
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Figura 3.6. Curva Caracteristica de Eficiencia de las bombas de Combustible
Byron Jackson DVMX 3x6x9 E @ 3775 rfin

La figura 3.6 muestra la grafica extraida del manual; alli se puede observar que
para 350 rpm se tiene una eficiencia ligeramente superior al 60%. Luego,
analizando las curvas caracteristicas tipicas de bombas centrifugas que se
muestran en la figura 1.9, se puede concluir que la eficiencia de las bombas hacia
la izquierda del punto de maxima eficiencia, aumenta cuando el nimero de rpm
disminuye. Consecuentemente, es de esperarse que la eficiencia para este caso
se encuentre sobre el 60%; al comparar esto con el valor tomado del proyecto de
tesis antes citado, se determina que el 66% es una aproximacion valida y se

continua con los calculos.

n — Wsalida
pomba Wentrada
Wi
Nrp = Werp

# Fuente: Manual Byron Jackson Inc., “Curva cardstiea de la bomba Byron Jackson DVMX 3x6x9E”,
Realizacion propia
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W, Wi

G—FP Nrp
90 587

G-FP = 0.66

We_pp = 137253 W

Este valor representa la potencia mecénica que consume cada una de las dos

bombas.

Mediante la ecuacion [1.18], se puede calcular la tasa de transferencia de calor

hacia el combustible bombeado debido a las pérdidas en las bombas:

Qpérd = WG—FP - WH
Qpéra = 137 253 W — 90 578 W
Qpérd =46 675 W

Este calor produce una elevacion en la temperatura del fluido bombeado, sin
embargo debido al alto flujo y al calor especifico del diesel 2, dicha elevacion es
intrascendente.

3.5.4. POTENCIA ENTREGADA AL INCREMENTADOR DE VELOCIDAD
Weg)

Considerando el principio de conservacion de la energia aplicado al

incrementador de velocidad de la figura 3.1, se plantea la ecuacion:

Energia ingresa = Energia sale

We—g = We—pp + Weop + Qo

De los cuatro términos Gnicamente se conoce W;_gp. Los valores de W;op Y Qso
son necesariamente inferiores, sin embargo pueden también ser calculados y

permitirdn conocer la eficiencia del incrementador de velocidad.
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Qco representa la tasa de transferencia de calor extraido del incrementador de
velocidad, por medio del flujo de aceite, para ser transferido al contraflujo de agua
que atraviesa el intercambiador de calor del incrementador de velocidad. Dicha

tasa puede ser calculada mediante la ecuacion [1.54], en donde:

AT es la diferencia de temperaturas entre la entrada y la salida de aceite del

incrementador; ambos datos son conocidos:

T gntrapa = 38.1°C T saripa = 46 °C

C, representa el calor especifico del aceite a volumen constante ya que es un

fluido incompresible. Su valor se obtiene de tablas de propiedades termofisicas a
la temperatura promedio que es 42<T.:

C, =1972
kg °C

m es el flujo de masa de aceite que es impulsado por la bomba, este es un valor
desconocido que a continuacion es calculado con base en las caracteristicas
geomeétricas mostradas en la figura 3.7. Para conocer estas dimensiones fue
necesario desarmar la bomba de engranajes como se muestra en la figura 3.8.
Mediante fotografias de los engranajes que fueron introducidas a AutoCAD y con
una manipulacion adecuada de las escalas se pudo obtener con gran precision el
area vacia entre dos dientes. A partir de este dato se calcula el flujo de aceite
hacia los engranajes. Adicionalmente se midio la longitud de los engranajes, que
es de 26mm. Se puede ver ademas en a figura 3.7 que cada engranaje dispone
de 9 dientes.
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78 mm?

53 mm

. Y2 MM

-

Figura 3.7. Area vacia entre dos dientes de los engranajes

de la bomba para aceite del incrementador de veldGidad
Con esta informacion se calcula el flujo masico tedrico de aceite del motor mgor):

rev min 9dientes 78 mm? 26 m3 875 kg
min 605" rev . diente - 10003 mm3 T m3

. kg
mco(T) = 0,623 T

x 2 engranes

mco(T) = 1170

Cabe notar que la densidad del aceite que se emplea en el calculo anterior es
875kg/m* en lugar de 880kg/m*® que es el dato mostrado en la tabla 3.3. Esto se
debe a que la temperatura promedio del aceite en el incrementador es 42C vy la

densidad del fluido disminuye a medida que se eleva la temperatura.

Para obtener el flujo masico real se debe considerar la eficiencia volumétrica de la

bomba que es 87%. Por lo tanto:

Mgo =1 mGO(T)

% Fuente: Dimensiones promedio obtenidas de 10 roedis tomadas en la bomba desarmada con
calibrador tipo pie de rey de precisiéon 0,02mm
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theo = 0,87 x 0,623

k
ThGO = 0,54’ Tg

Con los datos calculados se procede a determinar la tasa de transferencia de

calor extraido del multiplicador, con base en la ecuacion [1.54]:

Q.GO = Mgo - ATgo 'CpGO

Qco = 0,54)T4x (46 — 38,1)"5& 1972 #

G

Qco = 8413 W

Weop representa la potencia mecanica consumida por la bomba de aceite del
incrementador de velocidad, se presume que su valor puede ser despreciable,
pero esto se debe verificar calculando previamente la potencia hidraulica

producida por dicha bomba (W} cop ):

WH cop = APgo. VGO

AP = Psgiiga — Pemtrada

El valor de V,, se calcula faciimente con 7z, Yy la densidad del aceite; por otro
lado, para calcular el incremento de presion “AP” se requiere conocer las
presiones de entrada y salida de la bomba de aceite. La presion a la salida es
monitoreada permanentemente con un mandémetro, en promedio es de 40 psi. Por
el contrario, la presion a la entrada de la bomba se desconoce. Para averiguar
este valor se necesitaria analizar el circuito de aceite del multiplicador. Alli se
deberia calcular las pérdidas de presion en las cafierias, en el intercambiador de
calor, en el filtro de aceite y en el interior de la caja del incrementador de
velocidad. Sin embargo se sabe que el valor minimo posible de presion
manométrica a la entrada de la bomba seria 0 psi. Por lo tanto “AP” méximo

posible seria 40 psi, esto equivale a 275 790 Pa.

: ,m?
WH GOP — 275 790 Pa x 6,9x10 T
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WHGOP = 190,2 w (mr'jX)

Ahora, para calcular la potencia mecanica W;,p se requiere la eficiencia de la
bomba de aceite del incrementador; este valor se desconoce, pero antes de
desarrollar calculos posiblemente innecesarios, se puede asumir una eficiencia
extremadamente baja como el 40% para evaluar si la potencia mecanica
consumida es significativa:

1 _ Wsalida
bomba — ;,
omoa Wentrada
1 _ WH GOP
GOP — :
WGOP
H WH GOP
Weop =
NGop
190,2 W
GOP — 04

WGOP = 475,5 w (mé.X)

Ahora se compara el valor obtenido con el valor de la potencia mecanica a la
salida del incrementador:

Weop  4755W

. = = 0.00346
W, pp 137253 W

Expresado de otra forma: W;,p < 0,4% de W;_rp, por lo tanto se concluye que la

potencia consumida por la pequefia bomba para aceite del incrementador de
velocidad es despreciable.

Con los datos obtenidos, es posible calcular la potencia mecanica de entrada al
incrementador de velocidad:

We—¢ = We_rp + Weop + Qg0
We_g =137 253 + 8413
W ¢ =145 666 W
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Se puede ademas calcular la eficiencia del incrementador:

_ Wsaiida

Nincrementador = W
entrada

1 _ We—rp
incrementador —
WC—G

137 253 W
Nincrementador = 145 666 W

Nincrementador = 94,22 %

3.5.5. POTENCIA TRANSMITIDA DEL MOTOR AL EMBRAGUE ( Wg_¢)

Para el andlisis, el embrague se considera como un par de discos macizos
soldados concéntricamente al eje. Para esta situacion se plantean tres relaciones

fisicas:
a W=tw
b) =1

c) I=%mr2

La inercia puede ser calculada facilmente con las dimensiones del embrague y la
densidad del material que lo compone. Al observar la ecuacion “b” se nota que un
cuerpo en rotacion debe tener una aceleracion angular diferente de cero para que
exista un torque y consecuentemente un consumo de potencia mecanica como se
indica en la ecuacion “c”. Durante la operacién normal de las bombas, se eleva el
namero de rpm y luego se lo mantiene en una cantidad determinada con
pequefias variaciones intrascendentes. Mientras el numero de rpm se mantiene,
el embrague no consume potencia. Por lo tanto Unicamente se tendra una carga
adicional de potencia debido al embrague durante el arranque de los motores.
Durante la operacion normal si se tendrd un consumo de potencia pero

depreciable. Consecuentemente:

Wg_c=W._,=145666 W
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3.5.6. POTENCIA CONSUMIDA POR LA BOMBA DE ACEITE DEL MOTOR

(W gop)

Esta potencia puede calcularse mediante las ecuaciones [1.10] y [1.17], ambas
relacionadas con la potencia hidraulica de la bomba. Para esto se requiere
conocer el incremento de presion que produce la bomba de aceite. Idealmente
este dato se podria obtener directamente midiendo las presiones justo a la
entrada y a la salida de la bomba. Sin embargo, la Unica medida de la que se
dispone es la presion a la entrada del motor que es de 56 psi o 386 106 Pa. A
partir de esta medicidon y considerando todo el circuito del aceite es posible
calcular el aporte de presion de la bomba que equivale a la presion medida mas la
caida de presion total entre la salida de la bomba y el punto de medicion.
Consecuentemente se requiere calcular las pérdidas de presion entre los dos

puntos mencionados:

En la figura 2.6 se muestran los elementos que comprenden el circuito de aceite
del motor. La tuberia identificada como HTEO es parte de este circuito. La presion
conocida que se tiene a la entrada del motor es igual a la presién de salida de la
bomba menos la caida total de presién debido a tres efectos:

a) las pérdidas superficiales a lo largo de los 3m de tuberia medidos entre la
salida de la bomba y la entrada del motor.

b) las pérdidas en accesorios que en este caso se consideran 7 codos a 90°

c) la caida de presion en el intercambiador de calor de aceite del motor por el

lado de la coraza o casco que es por donde fluye el aceite.

Cabe resaltar con relacidbn al intercambiador de calor que segun las
recomendaciones del MSc. Luis Moncada Albitres (citado en la bibliografia),
representante de la empresa DPQ del Perd, el agua debe circular por los tubos
del intercambiador de calor y el aceite por la coraza, esto con la finalidad de
maximizar el coeficiente global de transferencia de calor favoreciendo la

turbulencia en el aceite.
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a) Pérdidas superficiales en tuberias

Se conocen los siguientes datos:

L 3m

m 3,46 kg/s

D 0,042m

U 0,03311 kg/ms

€ 0,045 mm (para acero comercial)

Empleando la ecuacion [1.34b]:

4x3,051kg/s ;o
Re = 9/ = 2793,4 (zona critica)
mx 0,042m x 0,03311 kg/ms

Con este valor de Re y una rugosidad relativa de 0,001 se obtiene f del diagrama
de Moody del anexo 1:
f = 0,042
Empleando la ecuacion [1.39b]:
8 f L mh?
7-[2 ng DS

Hpérd superficie —

8x 0,042 x 3m x (3,051 kg/s)?
( 9/s) =1,0036m

Hpérd superficie = 2
5 kg m 5
n2x (860—%) x 9,8 x(0,042m)
m S

Esta altura corresponde a una presion de 9 842 Pa

b) Pérdidas de forma en codos

Se tienen 7 codos a 90° Con el normograma del anexo 3 se determina que cada
codo tiene una longitud equivalente de 1,2m. Por lo tanto los, 7 codos equivalen a

8,2 m de longitud de tuberia recta. Entonces se emplea la ecuacion [1.41b]:
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8x 0,042 x 8,2m x (3,051 kg/s)?
( 9/s) = 2.7432m

H..- =
pérd forma , kg 2 m ]
m? x (860 3 X 9,85—2 x (0,042m)

Esto corresponde a una pérdida de 26 902 Pa
c) Pérdidas en el intercambiador de calor de aceite del motor

Se conocen los siguientes datos:

Pr 0,007m d, 0,006m mg 3,051 kg/s
Py 0,063m Uw 0,01978 kg/ms Dg 0,112m
Np 5 Up 0,03311 kg/ms ¢ 0,93

Empleando las ecuaciones [1.88] - [1.93]:

D, = 1,095 (0,007m)7 0,006m = 0,0029
E= & 0,006m puom = BubeIm
3.46 kTg kg
Gs = = 3027 ——
0,006m mZs
0,063m x 0,112m (1 — m)

Re = 0,0029m x 3 027 kg/m?s
¢ = T 0,03311 kg/ms

B (0,01978)0'14 _ 093
~\0,03311 o

fS — 60’576_0‘19 In265.42 _ 0,61603

= 265.42

2
0,61603 x (3 027 %) x0,112m x (5 + 1)
AP = = 83437 Pa

2x 9,8Sm2 X 860% x 0,0029m x 0,93

Con los datos calculados se puede calcular la caida de presion total entre la
salida de la bomba de aceite y la entrada del aceite al motor sumando las caidas

de presion parciales:
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APtot = APPérd Sup + APPérd Forma + APInt calor
APy, = 9 842 Pa + 26 902 Pa + 83 437 Pa
AP,,, = 120 181 Pa

La bomba de aceite succiona el fluido del carter del motor a una presion
manométrica negativa de magnitud despreciable. Consecuentemente la presion
gue aporta la bomba de aceite al circuito seria igual a la presién medida antes de
la entrada al motor mas la caida de presion producida entre la salida de la bomba

y la entrada al motor:

APgop = 386 106 Pa + 120 181 Pa
APEOP = 506 287 Pa

Finalmente, relacionando las ecuaciones [1.10], [1.17] y [1.27], se obtiene una
nueva ecuacion para calcular la potencia mecanica que consume la bomba de

aceite:

AP m

pM
506 287 Pa x 3,051 kg/s

Wuee =

EOP =
8609 x 0,86
m

Wgop = 2089 W

3.5.7. POTENCIA CONSUMIDA POR EL VENTILADOR DEL RADIADOR ( Wy)

Por los datos de placa mostrados en la Tabla 2.8 se conoce que la potencia que
consumen los ventiladores a 1500 rpm es 23,5 kW. Se emplea la ecuacion [1.52]
para calcular la potencia que consumen a 1170 rpm, tomando en cuenta que se

mantiene el didmetro del ventilador asi como la densidad del aire circundante.

W = W Er &]SP_Z
2 ! nq Dl py
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1 170)3
1500

W, =11150 kw

W2=23500x(

3.5.8. CALOR EXTRAIDO MEDIANTE EL ACEITE DEL MOTOR ( Qgo)

Esta energia que sale del motor puede ser calculada mediante la expresion [1.54],
de manera semejante al procedimiento del literal 3.2.2.4. Para esto se necesita
conocer las temperaturas de entrada y salida del aceite al motor, que son datos
medibles:

T entraga = 82°C T satiga = 89 °C

Luego se debe calcular el calor especifico del aceite a la temperatura promedio,
que es 84TC. Mediante interpolacion de datos de tablas de propiedades

termofisicas se ha obtenido:

C, =2148

kg °C

Finalmente se necesita conocer el flujo de aceite. Se procede de la misma
manera que para la bomba de aceite del incrementador. La bomba para aceite del
motor desmontada se muestra en la figura 3.9. En la figura 3.10 se muestra cOmo
se pudo reproducir el perfil de los engranajes en AutoCAD y en la figura 3.11 se
indica el area obtenida de 99mm?. La longitud medida de los engranajes es
86mm. Ademas se emplea una densidad del aceite de 860 kg/m® calculada

mediante interpolacion de datos de tablas.

Con esta informacion se calcula el flujo masico teodrico de aceite del motor 7igqry:

/ m«/ 11 dlgz{es 99 mafi2 mf"/
Mgo(ry = 1170 /60 x rey” * diepte XLy }?(10003M y/
kg

ThEO = 3,632 T

xZengr x1.31
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Figura 3.9. Bomba para aceite del motor desmontada

& Fuente: Desmontaje y fotografia propios
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R (e

Figura 3.10. Reproduccion del perfil de los engranajes de la
bomba para aceite del motor en AutoCAD 2811

E

E

=

w

!
L
Figura 3.11. Area vacia entre dos dientes de los engranajes
de la bomba para aceite del m8tor

8 Fuente: Desarmado y fotografia propios
8 Fuente: Dimensiones promedio obtenidas de 10 oedis tomadas en la bomba desarmada con

calibrador tipo pie de rey de precision 0,02mm,|IRaeidén propia
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Se considera una eficiencia volumétrica de 84%, esto considerando los valores
comunes de eficiencia para bombas de engranajes con caracteristicas

semejantes. Por lo tanto:

Mgo =1 Mgo(r)

. kg
tpo = 0,843,632 —
k
ThEO = 3,051 Tg

Con los datos calculados se procede a determinar la tasa de transferencia de

calor extraido del multiplicador, con base en la ecuacion [1.54]:

Q;Eo = Mgo - ATgp 'CpEO

) - kg _ J
Oro = 3,051{ x (89 — 82)°C x 2148

Qro = 45874 W
3.5.9. CALOR EXTRAIDO MEDIANTE EL AIRE QUE ATRAVIESA EL MOTOR

(Qa)

Como se muestra en la figura 3.12, el aire que atraviesa el motor es tomado del
ambiente a la presion atmosférica. Ingresa al sistema pasando por un filtro para
de alli ser comprimido por la accion del turbocompresor en donde eleva su
presion asi como su temperatura. Entones llega a los cilindros del motor para
participar en la combustion junto al combustible que es inyectado; en este sitio es
calentado y luego expulsado por el multiple de escape hacia el turbocompresor en
donde su energia de flujo se emplea para pre-comprimir al aire nuevo que ingresa

al sistema.



o

i

—+—> Filtro ——= Turbocompresor ——=Motor (E)

ﬁi

Figura 3.12. Circuito del aire que atraviesa el mdfor

De la figura 3.12 se conocen los siguientes datos:

h=717,=18<T
T3 = 64 T (337 K)
T4, =515

Pas1 =70527 Pa
Paps2 =63 630 Pa
Papsz =124 110 Pa

En cuanto a las caracteristicas del motor disponibles en el manual, se conoce:

N = 8 cilindros
Scarrera = 180mm

Démbolo: 160mm
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Con esta informacion se calcula el flujo volumétrico tedrico de aire a través del

motor tomando en cuenta que en cada revolucion del motor se desplaza un

volumen equivalente a la capacidad de cuatro cilindros:

% = 4 cilind 016 018) =™ x1170 2
tesrico = 4 cilindros x| wx —— x 0, cilindro min

3

. m
Viesrico = 16,93 %

¥ Fuente: Realizacién propia
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Se debe anotar que el aire que ingresa al motor se mezcla con el combustible por
lo que en el escape se tiene los productos de la combustion combinados con el
aire y consecuentemente un flujo masico de gases superior al aire que ingresa.
Sin embargo el flujo de combustible es mucho menor que el de aire, por lo que

esta fuga de calor es despreciable.

El flujo volumétrico real se obtiene considerando la eficiencia volumétrica del

motor que es de 85%:
3

m
V =1693 — x 0,85
min

) m3
V =14,396 —
min

Para calcular el flujo masico de aire se requiere conocer la densidad, la cual a su
vez es altamente dependiente de la presion y la temperatura ya que se trata de un
fluido compresible. Para esto se considera al aire como un gas ideal y se emplea
la ecuacion [1.24b]:

P =pRT

_ Pabs3
RT,
124 110 Pa
P = "R337K
124 110 Pa

p = 7

kg
p = 1,2832 F

Conocida la densidad, se calcula el flujo masico con base en la ecuacion [1.27]:

_m
Py
m=pV
kg m3  min

hy = 1,2832 — x 14,396 — x ——
ma m3 x min x 60s
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k
1y = 0,3079Tg

Finalmente se calcula el flujo de calor extraido del motor por el aire que lo
atraviesa empleando la ecuacion [1.54]. Se emplea el calor especifico del aire a
volumen constante a la temperatura promedio entre la entrada y la salida que es
289,5 C:

) kg ]
Qq = 0,3079? x 756 kg °C

Q4 =104980 W

(515 — 64)°C

3.5.10.CALOR TRANSFERIDO HACIA PISO POR CONDUCCION ( Qeona)

El calor que sale del motor en direccion hacia el piso se transfiere por conduccion

a través de cuatro vigas de soporte, como se muestra en la figura 3.13.

Se pudo medir las temperaturas promedio en la superficie del motor y en los
extremos inferiores de las vigas, asi como las caracteristicas geométricas de las

vigas tipo IPN. Esta informacion se muestra en la figura 3.14.
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VISTA FRONTAL VISTA LATERAL

MOTOR (E)
MOTPR (E)

- ] =
EI ‘ 0.36 g {‘I\ I 1 E

\F"erfil IPN260 /

Figura 3.13. Calor transferido hacia el piso por conduccion,

~Perfil IPN260

Dimensiones en [m]

Mediante un analisis simplificado, se considera que el calor se transfiere de
manera unidireccional a lo largo del alma de la viga de espesor constante de
7,5mm, una altura de 200mm y una longitud de 0,78m. Con estos datos se
calcula el flujo de calor a través de las 4 vigas mediante la ecuacion [1.55],
considerando el coeficiente de transferencia de calor “k” del acero estructural

ordinario:

DETALLE "X"

MOTOR (E) /,d- = S0

Figura 3.14. Calor transferido hacia el piso por conduccion a través de una viga,

Dimensiones en [mrf1

% Fuente: Realizacién propia
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. AT
Qcona = — kA —

Ax
). =4x|—605 (0,0075m x 0,78m) (81 —96)°C
Qcona = 4x . m°Cx , mx 0,78m) x 0.2m
Qcond:106w

Es notable que esta pérdida de calor es minima.

3.5.11.CALOR TRANSFERIDO AL AMBIENTE POR CONVECCION  ( Qcony)

Para los célculos inmediatamente a continuacion se considera a la superficie
externa del motor expuesta a conveccibn como un prisma rectangular de
dimensiones generales conocidas y mostradas en la figura 3.15. Se conocen los
siguientes datos:

To =18 C; T, =96 T, n =1170 rpm; D=12m

Figura 3.15. Calor transferido al ambiente por conveccion,

Dimensiones en [m}

Se requiere conocer el caudal de aire desplazado por el ventilador. Para esto se
han tomado datos reales de las caracteristicas de un ventilador comercial del

fabricante “Nimbus”, el modelo GLF-48 Extractor Axial Industrial. Empleando esta

! Fuente: Realizacién propia
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informacion, se procede a calcular el caudal de los ventiladores instalados en el
sistema mediante la ecuacion [1.52].
3
. . N, DZ]
V=1 —= |=
2 1 n D1
: m® 1170 11,2 ]3

V2 =1236 —= X 250" 122

. 3
v, = 28,67 mT (para un flujo libre)

Este caudal calculado se produciria durante un flujo libre del aire a través del
ventilador. Sin embargo, para el caso estudiado, dicho flujo es obstruido por la
superficie aleteada del radiador, generando una diferencia de presiéon entre la
entrada y la salida del ventilador. Esta diferencia de presion para el caso del
ventilador comercial considerado es del orden de 90 Pa y produce una reduccion
en el flujo del 40%. A partir de esta referencia, se calcula el flujo resultante para

los ventiladores del sistema de enfriamiento instalado:

3

m
V, = 28,67 o x 0,60

. 3
vV, =172 mT (Para un flujo obstruido)

Luego se calcula la velocidad media mediante la ecuacion [1.26]:

U:Z

3
172
_ S

~ mx(1,2m)?
4

m
v= 1513 —
s

Empleando las propiedades del aire a la temperatura de pelicula Tr mostradas en

el ANEXO 6, se continua:

18+ 96

f=—y—=57C
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Aplicando la ecuacion [1.34c]:

15,13 %x 1.5m
Re =

2
18,932 x 106 mT

Re = 1,199 x 10°

Se calcula Nu mediante la ecuacion [1.75] y mediante la ecuacion [1.74] se

calcula el coeficiente de conveccion:
4 1
Nu = 0,0296 Re5 Pr3

4 1
Nu = 0,0296 x (1,199 x 10°)5 x (0,7028) 3

Nu =1919,5
b= Nuk
L
1919,5x 0,02852 ﬂo
h= m°C
1,5m
h = 36,496
m2°C

Una vez conocido “h”, se calcula el flujo de calor por conveccion mediante la
ecuacion [1.56]:

Qconv = h.A. (Ts - TOO)

Qconv = 36,496 x 4,27 m%x (96 — 18)°C

m2°C

Qcony = 12151 W

En este Ultimo célculo, el area de 4,34 m? se ha determinado en funcién de las
dimensiones mostradas en la figura 3.15, excluyendo la conveccion a través de la
pared opuesta al ventilador (superficie rayada en el lado derecho). Esto se debe a
que la velocidad del aire sobre aquella superficie es muy inferior a la velocidad en
las otras caras del motor, consecuentemente en este sitio se tiene una

transferencia de calor despreciable. Légicamente, tampoco se considera la
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conveccién a lo largo de la superficie inferior del motor en donde la velocidad de

aire es alin menor.

3.5.12.CALOR TRANSFERIDO AL AMBIENTE POR RADIACION ( Qraa)

Se conocen las temperaturas de la superficie del motor y del aire alrededor. El
area que se considera expuesta a radiacion esta constituida por todas las caras
del motor excluyendo la cara inferior y es igual a 4,79m?. Por otro lado, segun los
investigadores Incropera F., DeWitt D. y Lienhard J., la emisividad de una

superficie metalica recubierta con pintura de color blanco es de 0,93.

Con esta informacién se calcula el calor neto que escapa por radiacion mediante

la ecuacion [1.57]:

Qrad = e.0.A (T;L - Tilred)

Qraq = 0,93 x5,67 x 1078 x 4,79m? x (396* — 291*) K*

m2 K4

Qrqa = 4400 W

3.5.13.ENERGIA DE ENTRADA AL MOTOR ( Qp)

El medio de ingreso de energia al motor es el combustible. La cantidad de energia
gue aporta el diesel 2 se calcula con base en su poder calorifico inferior ya que
para este caso no se aprovecha el calor de vaporizacion del agua contenida en el
diesel. Se toma el PCj,; del diesel registrado en las hojas de datos disponibles en
la Unidad de Transporte del Poliducto Q-A-R, su valor es 42 652 kJ/kg.

Por otro lado, se conoce que cada motor consume un promedio de 11 galones de
combustible por cada hora que permanece en operacion normal con un promedio
de 1140 rpm. Para continuar haciendo los célculos referidos al punto critico de
funcionamiento del motor, se requiere conocer el consumo de combustible a 1170
rpm. Para esto se calcula la potencia hidraulica promedio producida por la bomba

de combustible a 1140 rpm mediante la relacion de semejanza [1.49] :
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De donde:

1140)3
1170

W, =83796 W

W2=90587Wx<

Luego se considera una relacion directamente proporcional entre el consumo de
combustible del motor y la potencia hidraulica producida en la bomba de
combustible y se estima el consumo de combustible a 1170 rpm:

gal 90587 W

Consumo 1170rpm) = 11 n Y 83796 W
gal
Consumoe 1170rpm) = 11,89 h

Estos ultimos datos obtenidos resumen en la tabla 3.11.

Tabla 3.11. Resumen de datos de semejanza para calculo

del consumo de combustible

SUBINDICE 1 2
n (rpm) 1170 1140
Wy, (W) 90 587 83 795
Consumo (gTal) 11,89 11

Finalmente, se calcula la energia total suministrada al motor a través del

combustible a partir de su poder calorifico:

. gal 3,7851 m3 849 kg 42652000/ h
Qp =11,89 X X X X X
h gal ~10001° m3 kg 3600s

Qp = 452681 W
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3.5.14.CALOR EXTRAIDO MEDIANTE EL AGUA DE ENFRIAMIENTO (  Wyp)
Y POTENCIA CONSUMIDA POR LA BOMBA DE AGUA DEL MOTOR

(Qw)

Tanto el calor extraido mediante el agua como la potencia consumida por la
bomba de agua dependen del flujo masico de este liquido. Es asi que pueden ser

calculados simultaneamente mediante el siguiente sistema de ecuaciones:

a) QW + WWP = Eentra al motor ~— Lsale del motor

b) Qw =my C, AT

) p=7

; V AP
d) Wyp = n

De las ecuaciones indicadas, los datos conocidos se muestran en la tabla 3.12.
Por otro lado, la energia (E) total que ingresa al motor se debe al combustible que
ingresa, en cambio que la energia que sale del mismo tiene varias vias de
escape. Un resumen de las energias calculadas hasta este punto se muestra en
la tabla 3.13.

Tabla 3.12. Datos para los célculos energéticos del flujo de agua al thotor

TCO) | wanOMETAIGH (Pa)
Entrada a la bomba 83 27578
Salida de la bomba 88 117 210
Incremento 5 89 632

2 Fuente: Datos medidos con manémetros de bourdonagacidad de 40 psi
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Tabla 3.13. Flujos de energia calculados

SIMBOLO VALOR (W) | SUMATORIA (W) E'\‘STAT_IA[)DAA (()+ )/

Qp 452 681 452 681 (+)
Qa 104 980

Qro 45 874

Qcond 106

?wm’ 12151 326 416 )
Qraa 4 400

Wy ¢ 145 666

Wop 2089

Wy 11 150

Eentra at motor — Esale det motor 126 265

Remplazando las ecuaciones a, b y ¢ en la ecuacion d y despejando el flujo

masico, se obtiene:

. _ Eentra al motor ~— Usale del motor
Mw = AP
C, AT + —
P npe
, 126 265 W
m,, =
4202 Lo x (88— 83)°C + 89632 P‘;{
g 0,55 x 968 ~2
m
k
my, = 5,962?‘9

Remplazando el flujo obtenido en las ecuaciones b y d, se obtiene:

Qw = 125261 W
Wyp =1004 W
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3.6. RESUMEN DE DATOS CALCULADOS MEDIANTE EL
BALANCE DE ENERGIA

En la figura 3.16 se muestran cada una de las potencias y tasas de transferencia
de calor obtenidas para el grupo de bombeo 603. Todas las cantidades se
expresan en vatios [W]. En la tabla 3.14 se han incluido las paginas en donde se
pueden localizar rapidamente los procedimientos de célculo de cada uno de los

valores mostrados.

E'!':'.'J I:}{:m'n:i Q

- COnv ) d
Qp 5724 9874 106 1935 5 Q.. per
125265  » : 4 ‘ Qcag 8413 o
= , 4400 4 i
Cp Wg-c Weg Werp Wy
5 145666 1435666 | 137253 | 90587
452681 E il wd sl o
1 2 3 4 ' 3 5
—
o
ne 32,2% ne %4.2% Ngp 66%
L
* 4 W«--
L i GOP
W]" wl"”" [Despreciable)
11150 Wiwp 089
1004 Bomba
para
Motor Embrague Incrementador Combustible

Figura 3.16. Resumen grafico de datos calculados mediante el balance de energia

Valores expresados en vatios f#/]

Luego, conviene concentrar la atencion en el balance de energia del motor, para
asi poder distinguir las vias de salida de calor mas relevantes. Los datos
obtenidos del balance de energia del motor se muestran resumidos y ordenados

de manera descendente en la figura 3.17.

* Fuente: Realizacién prop
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Tabla 3.14. Ubicacion de los célculos para cada valor obtenido en el balance de energia

SIMBOLO SIGNIFICADO PAGINAS
Q4 Calor liberado al aire por los gases de escape 139
Qcond Calor liberado por conduccion 142
Qconv Calor liberado por conveccion 144
Qp Calor afadido por medio del diesel 147
Qro Calor extraido mediante el aceite del motor 136
Qpera Calor de pérdidas transferido al combustible 126
Qco Calor transferido al aceite del incrementador decigad 127
Oraa Calor liberado por radiacion 147
Qw Calor extraido mediante el agua 149
We_g Potencia transmitida del embrague al incrementdelor 126
velocidad
Weop Potencia entregada a la bomba de aceite del motor 32 1
Wewp Potencia entregada a la bomba de agua del motor 149
Wg_c Potencia transmitida del motor al embrague 131
We Potencia entregada al ventilador 135
Weop Potencia entregada a la bomba de aceite del 129
incrementador de velocidad
We_pp Potencia transmitida del incrementador de velocalkd 124
bomba para transporte de combustible
Wy Potencia hidraulica a la salida de la bomba para 122
transporte de combustible

3.6.1. FLUJO MASICO DE AGUA A TRAVES DE LA BOMBA HEWP

Se conocen las presiones de entrada y salida de la bomba: Pengraga= 2 pSig Y
Psaida= 27 psig. Por lo tanto, la bomba produce una cabeza dinamica total de 25
psid. Esto corresponde a 17,58 mca. Con este dato se pudo acceder a la curva
caracteristica de la bomba para un impulsor con diametro 190mm y velocidad
1800 rpm, que son las condiciones correspondientes a la bomba instalada. De

dicha curva se obtienen dos datos:
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2089
0,5%

4400
11150  1,0%

2,6%

12151
2,8%

1004
0,2% 106

Valores mostrados en [W]

B Potencia entregada al
embrague (32,2%)

M Calor liberado por los
gases de escape (27,7%)

i Calor extraido mediante
el agua (19,8%)

M Calor extraido mediante
el aceite (10,1%)

m Calor liberado por
conveccion (2,7%)

m Potencia entregada al
ventilador (2,5%)

1 Calor liberado por
radiacion (1,0%)

I Potencia entregada a la
bomba de aceite (0,5%)

Potencia entregada ala

bomba de agua (0,2%)
I Calor liberado por

conduccién (0,0%)

Luego,

Figura 3.17. Energia que sale del motbr

se calcula el flujo masico:

°* Fuente:

Realizacion prop
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3.6.2. CALOR ANADIDO AL AGUA POR LA BOMBA HEWP

La diferencia entre la potencia mecanica de entrada a la bomba y la potencia
hidraulica entregada al fluido permite estimar el calor afiadido debido a las
pérdidas. La potencia hidraulica se calcula mediante al ecuacion [1.10]:

W,=PV

3
. m
Wy, =172 396 Pa x 0,004417T

W, =762W

A partir de la definicion de eficiencia mecanica de una bomba, se deduce la

siguiente expresion para calcular el calor afiadido al agua:
0 =tx (> 1)
n
0=762Wx (L— 1)
0,69
Q=343 W

El incremento de temperatura debido a este calor se calcula mediante la ecuacion

[1.54]. Se obtiene un aumento de 0,02<C, lo cual es insignificante.

3.7. SIMULACION

3.7.1. TRANSFERENCIA DE CALOR EN LOS INTERCAMBIADORES DE
CALOR

Mediante las caracteristicas geométricas y propiedades fisicas de los materiales
de los intercambiadores de calor, manteniendo constante el flujo y temperaturas
del aceite, es posible calcular la transferencia de calor resultante para diferentes
valores de flujo de agua. Las ecuaciones aplicables y los procedimientos se han
descrito en el primer capitulo. Por otro lado se investigd sobre programas

computacionales que permitan llevar a cabo estos calculos mas rapidamente. Se
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encontraron resultados validos mediante dos programas comerciales “S&THex”
del programador Aljundi K. y “Shell and Tube Heat Exchanger” del programador
“KamLex”, sin embargo se obtuvieron resultados de gran exactitud mediante un
programa en linea gratuito disponible en el sitio: http://www.engineeringpage.com.
Los resultados obtenidos mediante este programa se comprobaron con las
ecuaciones propuestas por Incropera F., DeWitt D., Bell y Kern, Entonces se

comprobd la validez de sus resultados.

Una muestra de la informacién que se incluye como datos de entrada y los datos
calculados en linea se ha incluido en el ANEXO 8.

3.7.1.1. Intercambiador de calor para el aceite del motor

Con la finalidad de obtener una idea global de la operaciébn de cada
intercambiador de calor, se ha desarrollado la curva de flujo de calor resultante en
funcién del flujo masico de agua con base en los datos calculados en linea. Los

resultados se muestran en la figura 3.18.

3.7.1.2. Intercambiador de calor para el aceite del incremetador

De manera analoga se desarroll6 la curva para el intercambiador de calor para

aceite del incrementador de velocidad que se muestra en la figura 3.19.

3.7.2. FLUJOS EN CADA UNA DE LAS TUBERIAS DEL CIRCUITO HEWC

Como se evidencia en las figuras 3.18 y 3.19, el calor transferido en cada
intercambiador de calor es funcién del flujo de agua que lo atraviesa. Por lo tanto
se requiere conocer el flujo en cada uno de los intercambiadores. Esto es posible
calcular con base en la teoria de las pérdidas de presién en sistemas de bombeo
debido al rozamiento en las tuberias estudiada en el capitulo uno. En este analisis
participa con gran importancia el factor de friccion de la carta de Moody incluida

en el anexo 1.
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9] o
1 1

Caida de Presion (psi)
[y
o

Transferencia de calor (kW)

|

0 2 4 6 8 10 12
Flujo masico (kg/s)

—Transferencia de Calor (kW) =Caida de presidn en el lado de los tubos (psi)

Figura 3.18. Curva de Transferencia de calor en el intercambiador de calor parael acei
del motor en funcién del flujo masico del agua que o atravieza por los tubos. El flujo de

aceite que atravieza la coraza se mantiene conStante

Para el circuito HEWC, el calculo de cada uno de los flujos de agua resulta un
proceso iterativo de una complejidad tal que pretender desarrollarlo manualmente
resulta no viable. Consecuentemente, se investigaron varios sistemas
informaticos con el objetivo de encontrar el programa mas adecuado al circuito

analizado. Se estudiaron tres programas:

- Pipe flow 3D, v. 2002
- AFT Impulse 4.0, v. 2011
- Pipe Flow Expert, v. 2010

Se encontré una interface amigable en Pipe Flow 3D. El ingreso de datos y la
simulacién en si resultaron sencillos. Sin embargo en este programa el flujo

masico en las tuberias es necesariamente un dato de entrada, mientras que las

* Fuente: Realizacién propia
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caidas de presion en as tuberias constituyen datos de salida. Consecuentemente

no ha sido util para este caso.

1,2

08 -

04 -

Transferencia de calor (kW)
Caida de Presion (psi)
o
()]

0 : T T T T 1
§> 0,5 1 1,5 2 2,5

Flujo masico (kg/s)

—Transferencia de Calor (kW) = Caida de presién en el lado de los tubos (psi)

Figura 3.19. Curva de Transferencia de calor en el intercambiador de calor paedtel a
del incrementador de velocidad en funcién del flujo méasico del agua que o atravieza por

los tubos. El flujo de aceite que atravieza la coraza se mantiene cdfistante

En el caso AFT Impulse, se encontr6 gran versatilidad en la informacion de
entrada, asi como una valiosa base de datos con tablas de las propiedades
termofisicas de varios fluidos comunes en problemas de ingenieria.
Adicionalmente se observé que permite un andlisis muy completo de sistemas de
bombeo en estado transitorio acompafiado de una salida de resultados en forma
grafica de acuerdo a la informacion que sea requerida, ya sean, flujos, caidas de
presion, carga total dinamica, altura de bombeo, velocidades lineales de flujo,
entre otras. Una ligera desventaja de este programa ha sido que no permite el

dibujo del circuito en 3D, sino que se ingresa Unicamente un esquema del circuito.

% Fuente: Realizacién propia
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Finalmente se estudié el programa Pipe Flow Expert 2010. Se encontré una
buena interface grafica, versatilidad de los datos de entrada y una salida de
resultados rapida y visualmente simplificada con una escala de colores de
acuerdo a los valores de la variable que se desee observar. Adicionalmente, al
igual que en el caso de los otros programas se encontr6 una base de datos
completa con las constantes de pérdida de carga en accesorios para una gran
variedad de accesorios con numerosos diametros nominales comunes en
tuberias. El cuadro de diadlogo para la seleccion de los accesorios disponible en el

programa se muestra en la figura 3.20.

Pipe fitting friction coefficients &3 |
Fittings on: P46, Steed, 4" 50,000 rm | Fipe 1d: 4B
Symbol | Type | Mebic  [lrpeisl | Desciiplion | K vae | Ot Total £ =1283
=) 5B 50 o 20 Standard Band 05w 1
Em BalRE 10 0.25" BallValve Reduced Bore 30000 2 Save |
10 mm 025" Thicugh Tee 06200 4 I
F__ml 1~ ]| Xl How |
) Cancel |
Fitting Database: Double dick on a Atting telow to add the item to the pipe fitbngs. alv
Symbed 23] Type 1] Metic &3] rpeiial 3] Deserpion e & .| 4 Addseleciion o pipe |
e BalFb 10 mm 023" Balt alve Ful Boe LEARTE U Mave o g sise
i =] BalRE 10 mm 0.25" Ball Valve Reduced Bore 30000 [ = - [ =
EE: LilTh 10 mrm 025" Lilt Check Walwe 13,0000 |25 i Jl 1 J
C%  AngCh  10mwm 0.25" Lilt Chezk dngled 1.9000 Caleiale £ vaue
=] ChSw 10 mm 0.2g5" Swang Check Valve 5,1000 |t erliance rounded !
[Fd  Chwa  10mm 0.25" Wafer Check Valve 17200 T giadudl eigement|
] Fool 10 wm 0.25" Fool Walve with Stiaines 14 5000 =
] Higed 10 mm .25 Hinged Faot Walve with Shisiner | 2.5000 = giadusl conleaciion
=1 4l 10 mra 025" Shainer 0.E000 B sudden enlaigermenl
EH 17 10 mm 025" Threugh Tee 06200 E}I:udd&:mlzamim
@ BT 10 rem 0.25" Brarch Tee 1.B200
£s]  ExiCon  10mm 025" Fips st 1o Containe: 1.0000 = lorg pipe bend
ﬂ-\.', I:Iprn te 025" Dpen ppe Exil 1.0000 i
"E [EwPo [10mn (025" |Poe EoiyPomcing [ || B vesenewing |
1:,'-'1 EnIS h:‘rp 025" Fipe Ertns Shaip Edged 05000
B sp 020 Stardard Bend 0,870 X Remmeenty |
B LB 0.z Long bend o480 T

Figura 3.20. Accesorios de la base de datos del programa Pipe Flow Expert v. 2010

Se escogié emplear Pipe Flow Expert para la simulacién. Se desarrollé el grafico
del sistema de enfriamiento con las longitudes y diametros de tuberia medidos y
las alturas de cada uno de los puntos del circuito. Los intercambiadores de calor

asi como los radiadores se ingresan a la simulaciéon como dispositivos con una
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caida de presion variable en funcion del flujo, para esto se requiere ingresar al
programa la curva que refleje esta relacion. Entonces se desarrollaron tablas
respectivas para cada uno de los dispositivos mediante la informacion entregada

por el programa de intercambiadores de calor en linea mencionado previamente.

A continuacién se muestran las tablas obtenidas:

Tabla 3.15. APy fO

H (psi) 0,034 0,135 0,309 0,524 0,791 1,1
11 (kg/s) 0,5 1 1,5 2 25 3
H (psi) 0,026 0,116 0,247 0,422 0,641
I (kgls) 0,2 0,4 0,6 0,8 1

Tabla 317 APRadiador = f()
H (psi) 0,679 1,377 2,095 2,831 4,059 6,688
0 (kg/s) 0,5 1 15 2 2,5 3

Los datos de estas tablas pasan a ser introducidos en Pipe Flow Expert en cuadro

de didlogo como el que se muestra en la figura 3.21.

En la figura 3.22 se muestran los principales datos que se ingresaron al programa:

- longitudes de cada una de las tuberias

- diametros internos de cada tubo

- alturas de cada uno de los puntos del sistema

- accesorios en las tuberias
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Adicionalmente se ingresaron las propiedades del agua, la rugosidad absoluta de
la tuberia, la presion a la entrada a la bomba HEWP y el flujo méasico de agua a

través de la misma el cual ya fue calculado previamente.

Pipe: 15

(" Fised Loss

(® Curve Loss

To generats a 2nd
order curve first
enter three points

Generate Curwe

Set Component Pressure L...

P15

Symbal

Cormpanent Mame |EHE 603 E4 ﬂ

| 0o0dfpsia - |
|kga"secd|psi.g j
a 0,000

0.5 0034

1 0138

1.5 0,309

2 0524

2.5 0,751

3 1.1

(‘ Cv o000 Cu=U5S gpm [water]
B for a1psiloss
(‘ Ky o000 Fuw=mthour [water]
. for a1bar loss

)4 ‘ Eancel‘ Clear ‘ Delete‘

Save ToFile | Load From File ‘

X

Figura 3.21. Curva de caida de presien funcion del flujo masico de agua et

intercambiador de calor para aceite del motor (E

En la figura 3.23 se muestra el circuito HEWC simulado a través de Pipe Flow

Expert con los flujos masicos obtenidos en cada punto denotados “mf” y

visualizados con una escala de colores indicada en la parte superior. Alli se

pueden identificar los flujos masicos de agua en los diferentes dispositivos. Se

obtuvieron los siguientes valores en (kg/s):

1,2212
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ThGHE3 = 0,5573

Mygwp = 4,4

Con esta informacion se calculan los flujos de masa promedio en los

intercambiadores del motor (EHE) y aquellos del incrementador (GHE):

Mg promedio = 0, 987%9 (Sistema Original)

. k : .
MeHE promedio = 0, 48Tg (Sistema Original)

Luego, de nuevo empleando el programa para calculos de intercambiadores de

calor en linea se obtienen los siguientes datos:

Intercambiadores para aceite del motor (EHE):

w
U = 389,19

m2K
A=18m?
AT, = 41,54°C

Tsatida aceite = 77,32 °C
TSalida agua = 39,23 °C
Qrur = 17 443 W (Sistema Original)

Intercambiadores para aceite del incrementador de velocidad (GHE):

Qryr =581 W (Sistema Original)

Con la informaciéon obtenida se encuentran varias conclusiones sobre el sistema

original del circuito HEWC:

- No existe uniformidad en los flujos masicos de agua a través de los
intercambiadores e calor semejantes de cada grupo de bombeo.
- La transferencia de calor en cada uno de los intercambiadores de calor es

diferente, por lo que cada uno trabaja con una eficiencia distinta.
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- La transferencia de calor alcanzada en todos los intercambiadores de calor
para aceite del motor (EHE) es muy inferior a aquella que son capaces de
producir ya que los flujos masicos de agua son muy bajos. Como se puede
ver en la figura 3.19 un flujo de agua tal que permita obtener una
transferencia de calor éptima se encuentra sobre los 2 kg/s, mientras que
en el sistema se tienen flujos entre 0,7 y 1,2 kg/s. Por otro lado, en la figura
3.18 se observa que un flujo de 0.3 kg/s en los intercambiadores de calor
para aceite del incrementador (GHE) es suficiente para obtener una buena
transferencia de calor, mientras que en estos intercambiadores se tienen

flujos de entre 0,4 y 0,6 kg/s.

Con base en las observaciones indicadas se plantean cuatro alternativas de
mejoramiento del enfriamiento a través del circuito HEWC, las cuales se

describen a continuacion:

3.7.3. ALTERNATIVA 1: DESVIO DE TODOS LOS FLUJOS DE AGUA
CALIENTE HACIA LOS RADIADORES

Como se puede observar en la figura 3.24, se plantea un circuito de enfriamiento
en el cual el agua caliente que sale de todos los intercambiadores se mezcle para
de alli ingresar a los paneles posteriores de los radiadores. Esto en lugar de
mezclar el agua caliente que sale de GHE con aquella fria que sale de los
radiadores.
La simulacion de este circuito se muestra en la figura 3.2. Alli se puede observar
los nuevos flujos masicos obtenidos en kg/s.

Meyp, = 0,9122

Meyp, = 0,2604

Meyg, = 1,1409

Mepps = 0,3294

Meyps = 1,3654

Mepps = 0,3917

Mygwp = 4,4
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Con esta informacion se calculan los nuevos flujos de masa promedio en los
intercambiadores del motor (EHE) y aquellos del incrementador (GHE):

: kg
MEHE promedio = 1,14 T

: kg
MGHE promedio = 0,33 T

Con estos nuevos flujos se recalcula la transferencia de calor promedio en los

intercambiadores de calor para la alternativa 1:

Qpue = 18316 W (Alternativa 1)
Qeur = 550 W (Alternativa 1)

Comparando estos valores con aquellos obtenidos en el sistema original se
observa que se obtiene una extraccion de 873W adicionales en los
intercambiadores EHE y una reduccion de 31W en el calor extraido de los
intercambiadores GHE. Por lo tanto la alternativa 1 es favorable para el
enfriamiento de los motores. En el caso de los incrementadores de velocidad se
debe recalcar que la temperatura trabajo maxima permisible del aceite es muy
superior a 42T que es el valor actual, por lo que una reduccion de 31W en el
enfriamiento de estos dispositivos podria acercar la viscosidad del aceite a su
punto 6ptimo de funcionamiento. El incremento neto de calor extraido mediante la
alternativa 1 en relacion al sistema original es por lo tanto:

AQ =873 —-31= 842 W

3.7.4. ALTERNATIVA 2: INCREMENTO DEL CALOR LIBERADO POR LA
TUBERIA

Considerando los resultados favorables obtenidos con la alternativa 1, se
mantiene el criterio de mezclar los flujos de agua caliente de todos los

intercambiadores de calor. Pero ahora se plantea dirigir el agua caliente hacia la
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bomba HEWP para de alli impulsarla hacia el panel posterior del radiador. Este
sistema se muestra en la figura 3.26.

La principal ventaja que se espera tener con este nuevo circuito en relacion a los
anteriores es que el agua caliente circularia a lo largo de una mayor longitud de
tuberia, en cuyo caso se tendria una mayor liberacion de calor al ambiente a
través de la tuberia. Por lo tanto se calcula el calor liberado por las tuberias en el
sistema original y luego en el sistema de la alternativa 2, para entonces comparar
los resultados. Previamente se calcula la nueva transferencia de calor en los

intercambiadores al igual que en la alternativa anterior:

Los flujos promedio resultantes de la simulacion con la alternativa 2 se calculan a

partir de los datos mostrados en la figura 3.27:
. kg
MEHE promedio = 1,288 T

: kg
MGHE promedio = 0,178 T

Con estos nuevos flujos se recalcula la transferencia de calor promedio en los

intercambiadores de calor para la alternativa 2:

Qpup = 18999 W  (Alternativa 2)
Qeur =492 W (Alternativa 2)

Por lo tanto en los intercambiadores EHE se extraen 1556W adicionales y en los

intercambiadores GHE se extraen 89W menos que en el sistema original.
3.7.4.1. Calor liberado al ambiente a través de las tuberias
Las tuberias de agua y aceite contienen fluidos a mayor temperatura que el

ambiente, por lo tanto se produce un escape de calor a través de las mismas. El
calor que sale mediante las tuberias de aceite es minimo debido al corto recorrido
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y la pequefia longitud de las mismas, por lo tanto se considera despreciable. Por
otro lado, en las tuberias para agua, se estima que se tiene una fuga de calor
significativa. Considerando que se plantea realizar mejoras en el circuito para
agua de los intercambiadores de calor, se realizan los célculos especificamente

para este circuito.

A partir de la ecuacion [1.67] se obtiene una expresion para calcular el escape de
calor a lo largo de la tuberia de agua. Considerando despreciable el efecto de la

delgada capa de pintura sobre las tuberias, se tiene:

. Tool - TOOZ
Q= rz
In (—)
1 Ty 1

27TT1Lh1 + ZﬂLk +h227TT2L
3.7.4.1.1.Calor liberado a través de las tuberias en el siseoriginal

El circuito a analizar esta conformado por un total de 4 didmetros de tuberia
segmentada en longitudes distintas. Para calcular el calor total liberado se puede
aplicar la ecuacién [1.67] tantas veces como segmentos dividen a la tuberia para
luego sumar los resultados parciales. Sin embargo se procede por otro camino; se
calcula un didmetro promedio ponderando los diametros con base en las
longitudes parciales de cada segmento. Ademas se calcula de manera analoga un
flujo de masa promedio y una temperatura promedio como se muestra en la tabla
3.18. Por lo tanto:

D;=33mm r;=16,5mm

D,=41mm  1,=20,5mm

Con estos datos se calculan los coeficientes de conveccion en las paredes interna

y externa de la tuberia. Se emplea la ecuacion [1.34b]:
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Tabla 3.18. Caracteristicas promedio del circuito HEWC en el sistema original

T (°C) 35 39
D; (mm) 50 27 23 60
Li(m) 19,8| 20,| 37,2l 6,1
m; (kg/s) 0,987| 2 0,48 | 0,987
L+ (m) 84

L.
L—‘ 0,235| 0,249| 0,443/ 0,073
T
_ L
D =2D;(— 33
Ly
_ L;
m =X, (—) 1,008
Ly
_ L
T =T, (—l> 35,3
Ly

a) Conveccion en la pared interna de la tuberia
Re = 41m
mDp
4 x 1,008
¢ = 7x0,033x860x 10

Re = 45 223 (turbulento)

Combinando la ecuacion adecuada segun la figura 1.18 con la ecuacion [1.73], se

obtiene:

k
h, =— 0,023 R,p /5 Pro*
D,

0,613

_ 4/ 0,4
h, 0,033 x 0,023 x 45223 /5 x 5,84

w
m2K

h, = 4587

b) Conveccion en la pared externa de la tuberia




173

1,17 x 2,22 x 0,041
~ 184x1077
Re = 5788 (Turbulento)

Re

Se emplea la ecuacion [1.70] con las constantes de la tabla 1.3:

k 1
h, = — C Re™ Pr2

D,
0,026 1
h = Sog7 0,0193 x 5 788°91° x 0,7082
h, = 21777 —
2 T &y mzK

Con estos datos se calcula finalmente el calor liberado a través de las tuberias:

- Tool_TOOZ
Q= 1 +In(r2/r1) 1
2mwrLhy 2w Lk h, 2mtnrlL

(353 —-13)2m 84

Q= I (20,5)
( 1 N "\16,5 N 1
0,0165 x 4587 60,5 0,0205x 2,1777

Qruberias = 525 W (Sistema original)

3.7.4.1.2.Calor liberado a través de las tuberias en el sistale la alternativa 2

Se procede de manera idéntica a los calculos anteriores, y se obtiene:

D;=33,74mm r;=16,9mm
D,=41,8mm 1,=20,9mm

Con estos datos se calculan los coeficientes de conveccion en las paredes interna
y externa de la tuberia. Se emplea la ecuacion [1.34b]:
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Tabla 3.19. Caracteristicas promedio del circuito HEWC para la alternativa 2

T (°C) 35 39
D; (mm) 60 27 23 50
Li(m) 6 | 26,6/ 46 | 28,8
1m; (kg/s) 1,467| 2,03| 0,178| 1,288
L+ (M) 107
L.
— 0,06 | 0,25 0,43 | 0,27
Ly
_ L
D =D, (—l> 33.74
Ly
_ L;
m =X, (—) 1,02
Ly
T =5T, (—) 36,43
Ly

a) Conveccion en la pared interna de la tuberia

4m
Re

G Dy p
B 4x1,02
T wx0,03374 x 860 x 10~

Re = 44 758 (turbulento)

Re

Combinando la ecuacion adecuada segun la figura 1.18 con la ecuacion [1.73], se
obtiene:

k
hy =— 0,023 Ry /5 Pros
D,

_ 0613 0023 44 758%s 5,8404
17003374 * ’
hy = 4449 —

m2K

b) Conveccion en la pared externa de la tuberia
_pvD
u

1,17 x2,22x0,0418
B 184 x 107

Re =5901 (Turbulento)

Re

Re
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Se emplea la ecuacion [1.70] con las constantes de la tabla 1.3:
k 1
h, = D_1 C Re™ Pr2

0,026

1
h, = 00418 0,0193 x 5 901%%18 x 0,7082

w

h, =2,1617
2 m2K

Con estos datos se calcula finalmente el calor liberado a través de las tuberias:

- Tool_TOOZ
Q= 1 +In(r2/r1) 1
2mwrLhy 2w Lk h,2mtnrlL

(36,43 — 13) 2 107

Q= l (20,9)
( 1 N n\16,9 N 1
0,0169 x 4 449 60,5 0,0200 x 2,1617
Qruberias = 711 W (Alternativa 2)

Ahora se compara el calor liberado por la tuberia en el sistema original con aquel

del sistema de la alternativa 1:
A'Qtuberias =711-525
A.Qtuberias =186 W

Esta diferencia resulté favorable mas sin embargo insignificante.
La diferencia neta entre el calor extraido en el sistema original y la alternativa 1 es
por lo tanto:
AQ = 1556+ 186 — 89
AQ =1653W

Por lo tanto en los intercambiadores EHE se extraen 1556W adicionales y en los

intercambiadores GHE se extraen 89W menos que en el sistema original.
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3.7.5. ALTERNATIVA 3: REEMPLAZO DE LA BOMBA HEWP

Por los célculos anteriores se evidencia que la clave del mejoramiento del
enfriamiento del circuito HEWC yace en elevar el flujo de agua hacia los
intercambiadores de calor. Se sigue que quiza, la manera mas directa de hacerlo
puede ser el reemplazo de la bomba HEWP por otra capaz de producir un mayor
flujo de agua en el circuito de los intercambiadores de calor. Para evaluar esta
alternativa se debe necesariamente tomar en consideracion la curva caracteristica
del circuito HEWC, ya que un aumento en el flujo conlleva necesariamente una
elevacion en la caida de presion producida en la tuberia y por lo tanto un mayor
requerimiento de cabeza de presion de la bomba. Mediante la simulacion se

pudieron obtener los datos mostrados en la tabla 3.20.

El flujo de agua puede ser elevado siempre y cuando no alcance un valor tal que
genere una presion excesiva en alguno de los radiadores, ya que el fabricante
indica entre los datos de placa que la presion maxima de operacion de los

radiadores es de 21,7 psi. Este dato esta incluido en la tabla 2.8.

Con esta informacion requerida se ha complementado la tabla 3.20 y a partir de
sus datos se desarrollaron las graficas 3.28, 3.30 y 3.29. Incluyendo la
informacion de la curva caracteristica de una bomba comercial que podria ser

empleada. Dicha curva caracteristica ha sido incluida en el anexo 7.

En la figura 3.29 se ha sefialado la presibn maxima recomendada para los
radiadores; alli se puede ver que para un flujo de 14 kg/s (extremadamente alto)
se alcanza la presién critica. Tomando en consideracion el mal estado de los
conductos debido a la oxidacién producida durante mas de 20 afios, se considera
que el flujo maximo aceptable podria ser de 8 kg/s; sobre este valor, se correria
un alto riesgo de tener una fractura en cualquiera de los radiadores conllevando

trabajos correctivos inmediatos y costosos.
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Tabla 3.20. Flujos masicos y alturas de presion en el circuito HEWC

FLUJO CAIIZ?A DE ) PRESION CC BOMBA
MASICO PRESION EN LA| MAXIMA EN EL CORNELL PUMS
TUBERIA RADIADOR 4ANHTA - 1800 RPM
(kals) (psid) (psig) Impulsor 10"
0 0 36
2 5,5 0,1 36
4 20,8 1,8 35
6 46 4.3 35
8 81 7,3 35
10 125 11 34
12 180 15 33
14 244 20 32
16 317 26 31
Curva Caracteristica del circuito HEWC
350
300 I/////
250 /
Cait?i? de 200 /
presién en /
la tuberia 150 /
(psig) /
100 pd

e

P

50

unt

=

b de funcionamiento

6 8 10
Flujo Masico

12 14 16

(kg/s)

18

Figura 3.28 Curva caracteristica del circuito HEWC
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Presién maxima en el radiador R-3 vs Flujo masico en la bomba
HEWP
30
25 Presionmaxima permisibte en el radiador /
K==ssf==s=f=sssfrsssfssssfssssfs=s== -4
Presion :
Maxima '
15 |
calculada en :
el radiador P :
(psig) 10 ;
5 , T
|
1
Punto de fundgionamiento !
0 . W
0 2 4 6 8 10 12 14 16 18
Flujo Masico  (kg/s)

Figura 3.29. Presion maxima en el radiador vs Flujo masico de H

A partir de esta consideracién se investigé en distribuidores locales de bombas
cetrifugas. Se encontré que la bomba Cornell 4NHTA - 1800 RPM con un
impulsor de 10" de diametro es adecuada para este sistema. Sobreponiendo las
curvas caracteristicas del circuito y de la bomba se obtiene un nuevo punto de
funcionamiento con un flujo de agua de 6,2kg/s como se muestra en la figura
3.30. A partir de este nuevo flujo, se realiza la simulacién y se obtienen nuevos
flujos masicos en cada uno de los intercambiadores de calor y por lo tanto nuevas

transferencias de calor son:

(Alternativa 3)

(Alternativa 3)

Este valor significa un incremento en la transferencia de calor de 1 358W en

relacion al sistema original.
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Punto de funcionamiento del circuito HEWC con la bomba Cornell
4NHTA - 1800 RPM, Impulsor 10"

350

300 /

550 / /
Cau?/a de 200

presién en

la tuberia /

(psig) /

100 —Nuevopuntod /
funcionamiento: 6,2 kg/s
50
0
0 2 4 6 8 10 12 14 16 18

Flujo Masico  (kg/s)

== Caida de presidn en la tuberia e CC Bomba Cornell pums 4NHTA-1800 RPM

Figura 3.30. Nuevo punto de funcionamiento del circuito HE\M) la bomba Cornell
4ANHTA - 1800 RPM, Impulsor 10"

3.7.6. ALTERNATIVA 4: CAMBIO DEL SENTIDO DEL FLUJO DE AIRE A
TRAVES DE LOS RADIADORES

En la figura 3.15, se puede notar que el ventilador recoge el aire caliente (T =
18°C) localizado en los al rededores del motor y lo introduce al radiador para
luego salir del mismo a una temperatura mayor (T =~ 37°C). Si se invierte el
sentido del flujo, el aire ingresaria al radiador a la temperatura ambiente que en
promedio es de 13T. Al suceder esto, se obtendria necesariamente un
enfriamiento mas eficiente en el radiador ya que la nueva diferencia de
temperaturas media logaritmica resultaria superior a aquella correspondiente a la

instalacion actual.

Si se considera el comportamiento de cada radiador semejante al de un

intercambiador de calor, se cumpliria que la transferencia de calor es proporcional
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a la diferencia de temperaturas media logaritmica. Para obtener una aproximacién
a partir de los datos disponibles se considera la simple diferencia de temperaturas

de los fluidos que ingresan al radiador:

Sistema Original Alternativa 4
TW entrada = 74°C TW entrada = 74°C
TAIRE entrada = 18°C TAIRE entrada = 13°C
AT = 56°C AT = 61°C

Luego, si se considera que el flujo de calor es proporcional a la diferencia de

temperaturas simple:

Sistema Original Alternativa 4

: : 61
Qrapiapor = 104 091W Qraprapor = 104 091x§W

Qrapiapor = 113385 W

Este valor significa un incremento en la transferencia de calor de 9 294 W en

relacion al sistema original.

Las temperaturas de entrada y salida de agua a los paneles del radiador son
conocidas y sus flujos masicos son calculables, sin embargo en el caso del aire
no se disponia de un registro representativo de las temperaturas a la entrada y
salida del radiador, las cuales presentan ademas una distribucion variable sobre
la superficie del radiador. Consecuentemente es importante recalcar que la
estimacion del calor que se puede extraer mediante esta modificacién conlleva
cierto grado de incertidumbre. Sin embargo como se puede apreciar en la figura
3.31, las paletas de los radiadores pueden ser giradas de manera relativamente
simple de tal forma que se invierta el sentido del flujo y de esta manera comprobar
el mejoramiento. Esto implicaria un costo muy bajo en la implementacién de la

alternativa 4, mientras que los resultados pueden ser muy significativos.
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Figura 3.31 Sistema de union y regulacion del angulo de ataque de las paletas del

radiador

3.7.7. ALTERNATIVA 5: INTERCAMBIO DE LAS TOMAS DE ENTRADA'Y
SALIDA DEL RADIADOR

Tanto en las figuras como en la tabla 2.8, se puede notar que el panel posterior
del radiador tiene una capacidad mayor a aquella del panel frontal. Por otro lado,
si se observa la figura 3.17, se puede ver que de manera global que el 19% del
calor generado por el motor sale hacia el circuito de agua que ingresa al motor,
mientras que tan solo un 10% es transferido al aceite del motor y por lo tanto al
circuito de agua de los intercambiadores de calor. De alli que resulta evidente que
la mayor caga de extraccion de calor se encuentra dirigida al panel frontal cuya
capacidad es de 75L, mientras que la menor carga de calor ha sido dirigida al

panel posterior cuya capacidad es de 85L.



182

Se tiene entonces una sobrecarga asignada a los paneles frontales y una sub-
carga en los paneles posteriores. Lo cual puede ser corregido mediante el

intercambio de las tomas de entrada y salida a los radiadores.

Considerando la ecuacion [1.56] se puede considerar que la capacidad de
enfriamiento de los paneles de los radiadores es proporcional a la capacidad de
los mismos. Luego, se puede estimar que el calor extraido por el panel frontal se
incrementaria en una relacion de 85 a 75 al pasar a ser extraido por el panel
posterior, por lo tanto en condiciones criticas de operacion (1270rpm) se pasaria
de extraer 85724W a 97154W. Para evaluar la carga de calor en condiciones

normales de operacion se tienen 1240 rpm. Se emplea la ecuacion [1.49]:

n, W,
n, W,
s E
0= 01 ()
) 124043
0, =97 154 W (—)

1270
Q, =90430W

3.7.8. ALTERNATIVA 6: INDEPENDIZACION DE LOS SISTEMAS DE
ENFRIAMIENTO DE CADA GRUPO DE BOMBEO

En relacién a la modificacion del circuito de enfriamiento se plantea una nueva
alternativa que representaria un costo durante su implementacion, mas sin
embargo una reduccion de costos de operacion, lo cual a la larga resultaria en un

ahorro significativo.

Se plantea eliminar la bomba HEWP conjuntamente con su tuberia para en su
lugar emplear las bombas de agua de cada motor (EWP) para impulsar el agua
que ingresa al motor a través del panel posterior, luego este mismo flujo se
dividiria hacia los dos intercambiadores de calor, el agua seria calentada y se

unirian de nuevo los circuitos para ingresar ahora al panel frontal, ser enfriados
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nuevamente y volver a ingresar a la bomba EWP para reiniciar el ciclo. Esta

alternativa se ha ilustrado en la figura 3.32.

El mejoramiento producido por este nuevo sistema puede ser cuantificado
considerando los nuevos flujos de agua que se transportarian a través de los
radiadores. Para esto se han establecido los didmetros de la tuberia del nuevo
sistema. El criterio para escoger dichos diametros es que la relacion entre ambos
diametros corresponda a la relacion entre los flujos masicos de agua Optimos para
maximizar la transferencia de calor en los intercambiadores de calor que han sido

caracterizados en las figuras 3.18 y 3.19.

; 2
Mgye  Apue  Dene

Tene Acue o
Dgpg = ‘/8 D¢ug

Atotar = Agne + Ague

2 _ 2 2
Diotar” = Dgue” + Dgur

Considerando un didmetro maximo de la tuberia D;,;,; = 60mm para minimizar las
pérdidas por friccion se tendria:
DGHE = 22,7mm

DEHE = 55,5mm

Los diametros de tuberia para vapor cédula 40 que mas se aproximan a los

calculados son:

Dopp = 1" (LTGHEW, HTGHEW)
Depp = 2" (LTEHEW, HTEHEW)
Drotar =2 5" (LTHEW, HTHEW, LTEW, HTEW)

En funcién de estos datos se ha realizado una nueva simulacién cuyos resultados
se muestran en la figura 3.33. Los flujos masicos y la transferencia de calor en
cada uno de los intercambiadores de calor resultarian:

. kg
MEHE promedio = 3,9976 T
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. kg
MGHE promedio = 0,8524 T

. kg
Mrotal = 4,85 T

Qeur = 21980 W  (Alternativa 6)
Q¢ue = 623 W (Alternativa 6)

Comparando los nuevos flujos de calor con aquellos obtenidos con el sistema

original se tienen os siguientes incrementos:

AQgyr = 4537W
AQpup =42 W

De todas las alternativas cuantificadas, la alternativa 6 produciria el mayor

mejoramiento en el sistema de enfriamiento.

Por otro lado, esta ultima alternativa proporcionaria otra ventaja adicional. En el
posible caso de presentarse una rotura en los tubos de alguno de los
intercambiadores de calor debido a la corrosion, esta se haria evidente durante
uno de los cambios de aceite ya que se tendria presencia de agua en el aceite
extraido. Sin embargo no se podria localizar facilmente la falla ya que los seis
intercambiadores de calor se encuentran conectados por un circuito de agua
comun. En el caso de tener circuitos independientes, seria posible aislar el grupo
de bombeo con la fuga y continuar con la operaciébn mientras se procede a

realizar una reparacion o reemplazo del intercambiador de calor defectuoso.
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Figura 3.32. Alternativa 6
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Figura 3.33. Simulacion de la alternativa 6

3.8. OTRAS ALTERNATIVAS PARA MEJORAR EL
ENFRIAMIENTO DEL MOTOR

3.8.1. MEJORAMIENTOS EN LOS INTERCAMBIADORES DE CALOR

Las figuras muestran que los intercambiadores de calor en el sistema original
tienen una marcada limitacién de la cantidad de calor maxima que son capaces
de extraer. Para el caso de EHE el valor mdximo esta alrededor de 23 000W.
Para el GHE el valor maximo es de 640W.
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El reemplazo de estos intercambiadores de calor por otros cuyo coeficiente global
de transferencia de calor sea mayor necesariamente mejoraria el sistema de

enfriamiento en la medida que sus caracteristicas lo permitan.

Un reemplazo de los intercambiadores de calor GHE no es requerido ya que el
enfriamiento del aceite de los incrementadores satisface con ventaja los

requerimientos. Un reemplazo de los intercambiadores EHE si es requerido.

3.8.2. INSTALACION DE VALVULAS REDUCTORAS DE FLUJO

En cualquiera de las alternativas de mejoramiento del sistema analizadas,
resultaria atil intercalar en las tuberia valvulas reductoras de flujo que permitan
manipular los flujos que atraviesan cada dispositivo de tal forma que se tenga un
mayor control sobre el enfriamiento e cada dispositivo. La localizacion de dichas
vélvulas debe ser a la salida de los intercambiadores de calor. En términos
practicos, convendria emplear valvulas tipo mariposa perforadas de tal forma que
sea posible reducir el flujo, pero en ningun caso bloquearlo completamente como

medida de seguridad.
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CAPITULO IV

4. TRABAJOS REALIZADOS

4.1. RECOPILACION DE DATOS

Durante el tiempo que se desarrolld la parte practica del proyecto, el trabajo
esencial estuvo relacionado con la recopilacion de la informacién en torno al
sistema de enfriamiento de los motores y la operacién de la estacion de bombeo.
Los datos fundamentales fueron temperaturas y presiones en diferentes puntos de
la instalacion, gran parte de la informacion estuvo disponible en un sistema
computacional instalado en la estacion para el registro de datos estadisticos de
presiones y temperaturas tomadas mediante sensores electronicos instalados en
puntos especificos. Esta informacioén era recolectada y transferida al programa

“trend” en el cual se podia generar graficas de las variables en funcion del tiempo.

Figura4.1. Mandmetro calibrado
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Otra gran cantidad de datos fueron tomados mediante instrumentos analdgicos y
mecanicos como mandémetros y termoémetros de varias capacidades, para esto se
requirié reposicionar en varios puntos los instrumentos. Se pudo verificar la
calibracién de la mayor pate de los mandmetros mediante una prensa hidraulica
ensamblada a un manometro de calibracion certificada empleado como referencia
y mostrado en la figura 4.1. De alli se observaron errores inferiores al 2% en los

instrumentos empleados.

4.2. PURGA DE LOS CIRCUITOS DE AGUA REFRIGERANTE

No se disponia de registro de las fechas en las que se ha realizado purgas de los
circuitos de agua refrigerante, se conocié que hace al menos desde el afio 2005
no se habia realizado una purga del agua. Por lo tanto se procedié a drenar el
fluido a través de las valvulas adecuadas dispuestas en los radiadores como se

muestra en las figuras 4.2 y 4.3.

Figura 4.2. Drenaje del panel frontal del radiador 602
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Figura 4.3. Drenaje del panel posterior del radiador 602

La purga tenia dos objetivos, renovar el agua refrigerante que se estimaba tendria
sedimentos acumulados y ademas obtener un valor real de la cantidad de agua

en el sistema.

Como se puede ver en la figura 4.3, el fluido que circulaba por el circuito HEWC
mostré excesivos niveles de 6xido y hierro suspendido, el cual seria evidencio la
escasa 0 nula utilizacion de productos antioxidantes en el agua refrigerante. La
corrosion producida en el interior de las tuberias es un problema que podria
haberse prevenido completamente. Se concluye de esto que la tuberia empleada
para construir el sistema de enfriamiento no fue adecuada. Por otro lado luego se
tiene conciencia de que el sistema de enfriamiento instalado deberia ser
reemplazado en corto plazo con la finalidad de evitar problemas mayores a causa
de una potencial rotura en cualquier punto de la tuberia debido a un proceso de
corrosioén por picadura. Ademas, en el manual del usuario de los motores diesel
MAN, seccion 13, p. 4, se advierte que se debe afiadir un producto anticorrosivo

al agua refrigerante con la finalidad de evitar dicho desgaste.



191

4.3. DESMONTAJE Y VERIFICACION DEL FUNCIONAMIENTO
DE LOS TERMOSTATOS

El desmontaje del termostato del grupo 603 permitié observar el desplazamiento
de su diafragma metalico que se produce al momento de ser calentado. Se
observé una liberacion del diafragma a la temperatura de 77<C mientras que en
el dispositivo contaba una temperatura de apertura de 79C. Sin embargo, se
considera que esta diferencia de 2<C tiene un efecto irr elevante para el analisis de

problema.

4.4. REGULACION DE LOS TERMOSTATOS PARA ACEITE

A diferencia de los termostatos para agua, aquellos dispuestos en el circuito de
aceite del motor disponian de un perno de regulacion en su parte superior que
puede ser observado en la figura 4.4. Los grupo 602 y 601 permitieron manipular
esta calibracion de tal forma que se favorecié al enfriamiento del sistema. En el

caso del grupo 603, se encontré un atrancamiento en el perno de calibracion.

Figura 4.4. Perno para calibracién del termostato de aceite
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4.5. LIMPIEZA EXTERNA DE LOS RADIADORES

Se realizdé una limpieza de las aletas de los radiadores con chorro de agua a
presion y desengrasante con la finalidad de mejorar la conveccion en el lado
externo de los radiadores. En la figura 4.5 se puede observar el ensuciamiento
encontrado en el interior del radiador del grupo 603 al momento en que fue

destapado.

Figura 4.5. Ensuciamiento en el panel posterior del radiador 603

4.6. REAJUSTE DE LA POSICION DE LOS ALABES DE LOS
VENTILADORES DE LOS RADIADORES

Los alabes de los ventiladores fueron girados hasta su maxima inclinacion posible

de manera que se maximice el flujo de aire.
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4.7. REMPLAZO DE LA RESISTENCIA PARA
CALENTAMIENTO DEL AGUA DE REFRIGERACION

Los motores disponian de una resistencia eléctrica en su interior que se mantiene
encendida cuando se no encuentran operando, esto con la finalidad de mantener
el aceite a una temperatura tal que su viscosidad permita el arranque. La
resistencia del grupo 603 se encontraba fundida, por lo que se llevd a cabo su

reemplazo.

4.8. DESMONTAJE Y REMPLAZO DE LA BOMBA PARA AGUA
DEL MOTOR DEL GRUPO 601

Como se puede observar en las figuras 4.6, la bomba EWP fue desmontada, se
tomaron mediciones de las caracteristicas geométricas del impulsor, se le realizé

un mantenimiento y se reemplazé en empaque.

Figura 4.6. Desmontaje de la bomba EWP 601
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4.9. DESMONTAJE, MANTENIMIENTO Y MONTAJE DE LA
BOMBA PARA ACEITE DEL GRUPO 602

Se llevé a cabo un procedimiento semejante para al bomba EOP 602. Se muestra
en la figura 4.7.

Figura 4.7. Desmontaje de la bomba EOP 602

4.10. DESMONTAJE Y MANTENIMIENTO DE LA BOMBA DE
ACEITE DEL INCREMENTADOR DE RESERVA

Se llevd a cabo un procedimiento semejante para la bomba GOP 602 y se
pudieron identificar su componentes: engranajes, valvula de seguridad y valvula
reguladora de presion. En la figura 4.8 se muestra el despiece.



195

Figura 4.8. Despiece de la bomba GOP 602

4.11. REEMPLAZO DE DOS INTERCAMBIADORES DE CALOR

Fue posible reparar y rehabilitar dos intercambiadores de calor de uno de los
talleres de la estacién de bombeo en los cuales se pudo determinar que disponian
de un érea total de transferencia de calor de 2,14m?. El area de los tubos de los
intercambiadores EHE era de 1,08m? por lo que se pudo estimar que se
obtendria una mejora en la extraccion de calor. Sin embargo se procedi6 a
realizar la simulacién por medio del programa ya descrito en el capitulo anterior y
se obtuvo una transferencia de calor de 42 231 W. Se consider6 que el flujo de
aceite se mantenia en 3,051 kg/s y el flujo mésico de agua promedio era 0,987
kg/s al igual que en los calculos del sistema original. Esto significaria un
incremento tedrico de 24 788 W de calor extraidos.

En vista de los calculos realizados, se decidié reemplazar los intercambiadores de
calor de los grupos 601 y 602, para lo cual de necesitd reemplazar varios tramos

cortos de tuberia.
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En la figuras 4.9 y 4.10 se muestra el nuevo intercambiador de calor instalado en
el grupo 602.

Figura 4.9. Intercambiador de calor para el aceite del motor nuevo en el grupo 602

Figura 4.10. Intercambiador de calor para el aceite del motor nuevo en el grupo 602
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CAPITULO V

5. RESULTADOS Y DISCUSION

5.1. RESULTADOS DE LOS TRABAJOS REALIZADOS

Luego de varios meses de operacion se obtuvo un decremento notable en las
temperaturas del agua y del aceite de los motores, esto se puede apreciar en las

siguientes figuras:
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Figura 5.1. Evolucion de la temperatura del aceite despues del reemplazo del
intercambiador de calor del grupo 601



o e EE Wew Chet Tos Widhy Bep
| -'llﬂ I e R
L MR e

L8]z
=l
o e N o [
__:&&,,%H_r,-': :j._.L:‘I LA ]-M'“" ﬂl'—"-"'-l':h'l-'lﬂ:bd-h ;lx! 00 1AL e B 0 _i .- l
IR 1855005 I ] Mine Walis pg pursar [i] A 20 7R& IDHR]RE
(PATUTAON L A31] 133 Moo -17.4 haea {1E] caps, LS TR
L E] -
:
i { ! ‘INJ
i ]H o~

T_ W ni 1

A Jun,n L,ﬂLJ Mﬁ' W

1 I | I
|H h | |I
LR V\ s f
TR ] [ TE T |z P L
5 1517 2035 T7iEa B2 Theri:
1725, L5 25LEERTL_TE_GE_2 [ovenr)
g Kara | Duscrgbion | Sarver Coior- | Sty Frarvem, |t | 10 Addren | T fuat |
[ e eercr_iE_n_: m2m Hane 0 WD WISl 001 0m
B W perc_TE Gl TZZE.. K Wl WD CWITIZS M. L0100
O b epy_TE 503 REEE-S R WO TSR N Verke, (DN
|2k & !IEIr:ﬂ]-Hrﬂrﬂ']ﬂﬂl— A mrepaneaneicr |
Figura 5.2.

’

- ERIT T
Evolucion de la temperatura del aceite despues del reemplazo del
intercambiador de calor del grupo 602

_.L TR
n] Be Ed Mew  Chat Tookk - Windaw  Help =leix|
T e T P e R

valum sz garaoe {1304 (2 ara (odflenr

| | |
f |. N o s Lt
| P! 1T Ll T
1 ' '. i I_ i T
E T ETL L i Iz AT wikan
23 Tty 203715 5 153t ETr
MO 17325 12 25 BEFCE TE_GB1_E {Evekd
| Tag Hare | Beserpbion | e cffumt |
(o] Toam ey 1721 Fne WA WD WITIEE N ke, DOO00 00
[ i Py _Te o2 2 1w [ 00 WD WITIZAZLA ke DEDD00]
B Lk percy T 0 2 17 hone 0 WD WIS Mivwke.  DERONN
Flascf
H,_.i- ® !Iﬁlm-l.n.um']m_ ] i PR, | S ToverraTiEa e e |
Figura 5.3.

&
[ 5T P
Evolucion de la temperatura del aceite despues del reemplazo del
intercambiador de calor del grupo 603

198



199

SEIE]
n Be Bl e Dhet Took Windew e =lEix
PTG RSP Un 0 TR m h 1 cY  —SNVIN, J )  1P  4 [
R e e e | P e e | E e [ |
value mErarzsr {13004 Ehaiz fofk1a
| II
| '|I | !
I
|
i
| |
Il
r b k] 3 I:.'iﬁ.'!l :‘|:|I1,'I.UIF M2 ;ljll_'l];‘_ut DI
i 153 I iz b P H 813634
|HICCEN] 172 25 1R 2SI BEFCE TE_GB1_1 0nhc]
[ Tixg b | Descrphon T zarver i ifst | _
[ 00 WITEETE M ke, UO00) (00
B S eErCl_TE ma2 b WS i o 0 WITZER IS 0 ke v Do
I,'.:I T REE R s an LR b R e P TR (O
[mirel O - T 172581 hiana 1] TS0 AT S 13 i ke D200 O}
Flancy ¥
istert| | L 88 [T Wremd - [1eereti®g R pcmert] Marvastt 1 | - jet BT mr
Figura 5.4. Evolucién de la temperatura del agua despues del reemplazo del

intercambiador de calor del grupo 602

Se observa una reduccion notable de las temperaturas en aquellos grupos en que

se realizo el reemplazo de los intercambiadores de calor, en la tabla se muestran

las temperaturas promedio antes y después de los trabajos realizados.

Tabla5.1. Reducciones de temperatura alcanzadas con los trabajos realizados
TEMPERATURA | TEMPERATURA | TEMPERATURA
FLUIDO | PERIODO EVALUADO (°C) (°C) (°C)
GRUPO 601 GRUPO 602 GRUPO 603

Antes de los trabajos 80 78 81
ACEITE Después de los trabajos 71 72 81

Antes de los trabajos 72 85 88
AGUA Después de los trabajos 72 83 88
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5.2. COMPARACION ENTRE LAS ALTERNATIVAS DE
SOLUCION ANALIZADAS

En la tabla 5.2 se muestra un resumen cuantitativo de la ganancia en extraccion

de calor obtenida mediante cada una de las alternativas analizadas.

Se evidencia que la alternativa 6 produciria la mayor extraccién de calor del
sistema. Esto resulta muy légico al considerar que se tiene un mayor flujo masico
por los intercambiadores. En el sistema original se calculé que el flujo masico de
agua en el circuito EWC es de 6,984 kg/s. Para el circuito de la alternativa 6 la
misma bomba EWP produciria un flujo de 4,85 kg/s, esto se debe a que se
afiadirian a este circuito las caidas de presion producidas en los

intercambiadores, en el radiador y en la tuberia adicional.

Un incremento del 8% en el enfriamiento del sistema es significativo y

representaria una mejora sustancial en el sistema.

Tabla5.2. Comparacion cuantitativa del calor extraido entre las alternatigizaatas

SISTQEMA ¢ ¢ ¢ N ¢ ¢
DISOSITIVOS ORIGINAL ALT1 |ALT2 |ALT3 | ALT4 |ALT5 | ALT6
W) W) | W) | W) [ wy | W) W)
EHE 17443 18316 18999 18801 17443| 21980
113385
E 85724 85724 85724 85724aprox) 90430 90430
GHE 581 550 492 601 581 581 623
TUBER 525 525 711 525 525 525 500
HEWP 343 343 343 343 343 343 0
Total 104616 | 105458106269 105994 114834 | 109322113533
Diferencia neta con respecto g, | 1653 | 1378 10218 | 4706 | 8917
al sistema original
(aprox)
0 . .
Y% de yentaja en r'eIaC|on al 08 16 13 9.8 4.4 8.2
sistema original
(aprox)
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CAPITULO VI

6. CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

6.1. CONCLUSIONES

» La mayor carga de calor emitida por el motor es de un 19,8% y se extrae a
través del agua que ingresa al bloque. Por otro lado, el aceite del motor

desplaza alrededor de un 10,1% de la energia total que ingresa al motor.

» El flujo de agua que ingresa al motor ha sido dirigido equivocamente hacia el
panel del radiador con menor capacidad, mientras que el calor extraido por el

aceite se desplaza hacia el panel con mayor capacidad.

» Los intercambiadores de calor originales para el aceite del motor constituyen

un cuello de botella en el circuito.

» La capacidad de los radiadores es suficiente para retirar el calor generado por

los motores.

» En las condiciones originales de la instalacion, en el circuito de agua de los
intercambiadores de calor, se tienen flujos notablemente distintos en los
intercambiadores de calor homodlogos. Esto da lugar a distintas tasas de
transferencia de calor y por lo tanto distintas eficiencias en la operacion de los

intercambiadores de calor.

» Se observo en los intercambiadores de calor para aceite del motor que se
tiene un flujo de aceite de alrededor de 3 kg/s, mientras que el flujo de agua es
de 0,8 kg/s. Para los disefios comunes de intercambiadores semejantes se
planifican flujos de agua superiores a aquellos de aceite, esto con la finalidad
de asegurar la capacidad del agua de extraer la mayor cantidad posible del

aceite. Por lo tanto en la instalacion actual no se aprovecha eficientemente la
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capacidad de enfriamiento de los intercambiadores. El caso de los
intercambiadores de calor para el aceite de los motores sucede algo

semejante.

Todas las alternativas de mejoramiento planteadas resultaron favorables para

el sistema.

La mejor alternativa de mejoramiento del sistema establecida mediante los
calculos consiste en la eliminacion de la bomba para agua del circuito de los
intercambiadores de calor. Complementada por un reordenamiento de las

tuberias de acuerdo al esquema sugerido en la paginas 185 y 186.

El cambio de la direccién de flujo de aire en los radiadores es la alternativa
mas econdmica para el mejoramiento del sistema, y necesariamente

produciria un mejoramiento.

La tuberia del circuito HEWC presenta un mayor nivel de corrosion que aquella
correspondiente al circuito EWC. Por lo que requiere especial atencion y

monitoreo.

En las ocasiones en que se lleva a cabo la operacion de bombeo con una sola
bomba, esta trabaja en sobrecarga, lo cual reduce su vida util por lo que no es

recomendable.

Las pérdidas de energia producidas en los rodamientos son despreciables

siempre y cuando dichos rodamiento se mantengan en buen estado.

La tuberia de los intercambiadores de calor instalados ha sufrido oxidacion por
el lado del agua, por lo que eventualmente podria producirse una rotura y por
lo tanto una mezcla de los fluidos de agua y aceite.

El incremento de la energia interna del agua refrigerante debido a las pérdidas

en la bomba es insignificante

Los intercambiadores de calor de tubos y coraza se caracterizan por un flujo
Optimo a cada lado, tal que produce una transferencia de calor buena sin que
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la caida de presién resulte en un costo importante en suministro de energia

hidraulica.

El software de simulaciéon Pipe Flow Expert es de gran utilidad para la
simulacion flujos a través de complejas redes de tuberias en estado estable.
Mientras que AFT Impuse 4.0 constituye una herramienta ain mas completa
para simulaciones en estado estable y transitorio. Este tipo de programas

reducen drasticamente los tiempos de disefio de sistemas de flujo hidraulico.

Los resultados de los trabajos realizados han sido plenamente favorables para
el cumplimiento del objetivo general de este proyecto. Sin embargo quedan
planteadas mejoras adicionales que aun no fueron implementadas pero se
justificarian plenamente y darian lugar a una completa optimizacion del

sistema de enfriamiento.
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6.2. RECOMENDACIONES

» El nivel de corrosion actual en algunos puntos de la tuberia de agua es alto,
por lo que se recomienda reemplazar dichas tuberias. Complementariamente

se deberia emplear un producto antioxidante en el agua refrigerante.

» Implementar la alternativa 6 en el sistema de enfriamiento, empleando tuberia
para vapor cédula 40 siguiendo las recomendaciones de diametros indicadas

en la pagina 183.

» Insertar valvulas de globo a la salida de los intercambiadores de calor para
manipular el flujo en puntos especificos del sistema de tal forma que se pueda

direccionar un mayor flujo de agua hacia los puntos mas calientes.

> Intercalar en la alimentacion del agua hacia sistema de enfriamiento un filtro

gue retenga los soélidos que puedan generar depdsitos en las cafierias.

» Evitar someter la bomba del grupo eléctrico a prolongados periodos de

operacion.

» Evitar emplear la bomba del grupo eléctrico para el bombeo de diesel; utilizarla
preferentemente para el bombeo de productos livianos como son las gasolinas

Super y Extra.

» Durante el bombeo de combustible con dos grupos diesel, procurar que el
aumento de presion que genera el grupo de baja presion sea lo mas
semejante posible al aumento de presién producido por el grupo de alta
presion; esto con la finalidad de repartir la carga de las bombas
equitativamente entre los dos motores que se encuentren operando y evitar
gue uno de los dos motores se sobrecargue. Con base en las caracteristicas
del sistema, la descarga de grupo de baja debe ser de alrededor de 655 psig

para que a la salida del grupo de alta alcance una presion de 1240psig.

» Si eventualmente se desea reemplazar los radiadores, se debe verificar que

los materiales de los conductos para agua sean resistentes a la corrosion.
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Conectar los circuitos de los paneles del radiador de tal forma que el agua
gue ingresa al motor extrayendo mas de 85KW de calor sea enfriada en el
panel posterior cuya capacidad es de 85L y que por otro lado, el agua de
enfriamiento del intercambiador de calor de aceite del motor que desplaza casi
46KW de calor pase a ser enfriada en el panel frontal cuya capacidad es de
75L.

Mantener limpias las aletas de los paneles de los radiadores con una limpieza

periodica con productos desengrasantes.

Observar con atencion la posible presencia de agua en la bandeja de los
motores durante los cambio de aceite, ya que esto indicaria una rotura en la

tuberia de alguno de los intercambiadores de calor.

Realizar un analisis del aceite de lubricacion del motor para determinar las
condiciones internas del dispositivo y evaluar si se requiere llevar a cabo

trabajos complementarios en el motor para mejorar su eficiencia.

Desarrollar una guia especifica para el mantenimiento preventivo de los

motores del sistema de bombeo instalados en la estacion Beaterio.
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ANEXO 1: Diagrama de Moody
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ANEXO 2: Coeficientes “K” de pérdida de carga en accesorios
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ANEXO 3: Nomograma para el calculo de pérdidas en accesorios por el método
de longitudes equivalentes

A
Valvula globo

Valvula de cierre 100
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ANEXO 4: Coeficiente de friccion para rodamientos SKF

Tipo de rodamiento

Coeficiente de friccion
de friccion

U
Redamientos rigides de bolas 0,0015
Rodamientos de bolas con contacto angular

- de una hilera 0,0020

- de dos hileras 0,0024

- Rodamientos de bolas con cuatro puntos de contacto 0,0024
Rodamientos de bolas a ratula 0,0010
Rodamientos de rodillos cilindricos

- con jaula, cuando F3 = D 0,0011

- sin jaula, cuando Fy = 0 0,0020
Rodamientos de agujas 0,0025
Rodamientos de rodillos conicos D,0018
Rodamientos de rodillos a rotula 0,0018
Rodamientos CARB 0,0016
Rodamientos axiales de bolas 0,0013
Rodamientos axiales de rodillos cilindricos 0,0050
Rodamientos axiales de agujas 0,0050

Rodamientos axiales de rodillos a rotula

0,0018
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ANEXO 5: Coeficiente de resistencia por ensuciamiento en los tubos de
intercambiadores de calor de tubos y coraza®’

Fluid Fouling Resistance (f*°F-hr/BTU)
Transformer Qil 0.001
Steam 0.0005
Compressed Air 0.001

_ Hydraulic Fluid _ 0.001
Glycol Solutions 0.002
Refined Lube Qi 0.001
Sea Water 0.0005 (up to 125°F) 0.001 (over 123°F)
Cooling Tower Water 0.001 (up to 125°F) 0.002 (over 125_-F )
River Water (minimum) (tube velocity - 3 fps) | 0.002 (up to 125°F) 0.003 {over 125°F)
River Water (minimum) (tube velocity > 3 fps) | 0.001 (up to 125°F) 0.002 (over 125°F)
River Water {average) (tube velocity = 3 fps) 0.003 (up to 125°F) 0.004 (over 125°F)
River Water (average) (tube velocity > 3 fps) 0.002 {up to 125°F) 0.003 {over 125°F)

River Water (muddy or silty) (tube velocty - 3fps)  0.003 (up to 125°F) 0.004 (over 125°F)

River Water (muddy or silty) (tube velocity > 3 fps) 0.002 (up to 125°F) 0.003 (over 125°F)

" Fuente: DeltaT Heat Exchangers, “Fouling in Heat Exchangers”, www.deltathx.com
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ANEXO 6: Propiedades de los fluidos en el sistema de enfriamiento®

Propiedades del Aceite del Motor a la temperatura promedio en condiciones critica

TEMPERATURA DE

PROPIEDAD SIMBOLO| VALOR | UNIDADES REFERENCIA (°C)
Densidad p 860 kg 85
m3
Calor especifico Cp 2148 / 85
kg°C
L L w
Conductividad Térmica k 0,138 85
m°C
Viscosidad Absoluta Up 0,03311 k_g 85
ms
Viscosidad Absoluta U 0,01978 kg 88
ms
. . . » m?
Viscosidad cinematica v 2,4E-05 — 85

Propiedades del Aceite del Motor en condiciones de operacion regulares

' TEMPERATURA DE
PROPIEDAD SIMBOLO| VALOR | UNIDADES REFERENCIA (°C)
Densidad p 862 k_{ 80
m
Calor especifico Cp 2131 I 80
kg°C
L P w
Conductividad Térmica k 0,138 80
m°C
Viscosidad Absoluta u 0,0323 k—g 80
ms
. . kg
Viscosidad Absoluta u 0,0406 - 74




Propiedades del Aceite del incrementador a la temperatura promedio enaceglici
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criticas
. TEMPERATURA DE
PROPIEDAD SIMBOLO| VALOR | UNIDADES REFERENCIA (°C)
Densidad P 874,85 k_93 42
m
Calor especifico Cp 1972 4 42
kg°C
. . kg
Viscosidad Absoluta u 0,197 - 42
ms
. .. W
Conductividad Térmica k 0,144 42
m°C
NG d
Hmero de Pr 26825 ; 42
Prandtl

Propiedades del Aceite del incrementador en condiciones de operacion regulares

TEMPERATURA DE

PROPIEDAD SIMBOLO| VALOR | UNIDADES REFERENCIA (°C)
Densidad p 874,2 k_g; 42,9
m
Calor especifico Cp 1976,4 / 42,9
kg°C
Viscosidad Absoluta u 0,1852 kg 42,9
ms
Viscosidad Absoluta U 0,2244 k—g 39,4
ms
L P w
Conductividad Térmica k 0,144 oC 42,9
m
Namero de Pr 2,531 : 42,9

Prandtl
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Propiedades del aire ambiente en la estacion a la temperatura de pelicula

' TEMPERATURA DE
PROPIEDAD SIMBOLO VALOR UNIDADES REFERENCIA (°C)
. kg
Densidad p 1,06156 —= 57
m3
Calor especifico Cp 1,0082 / 57
’ kg°C
. - 2
Viscosidad v 18932E-6 | 57
cinematica S
ConQuct_lwdad K 0.02852 w 57
Térmica m°C
Numero de Pr 0,7028 - 57
Prandtl

Propiedades del agua de enfriamiento de los motores a la temperatura promnadé e

salida y con una presiéon de 20,5 psia

" TEMPERATURA DE
PROPIEDAD SIMBOLO| VALOR | UNIDADES REFERENCIA (°C)
Densidad p 968,3 k—‘i 85,5
m
Calor especifico Cp 4 202 4 85,5
kg°C '
Viscosidad dinamica g u 3.314 E-4 k_g 855
absoluta sm
.. .. w
Conductividad Térmica k 0,673 °C 85,5
m
Viscosidad dindmica g P 3778 E-4 k_g 75
absoluta sm




Propiedades del agua de los intercambiadores de calor del motor a una presion absoluta de
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25 psia
. TEMPERATURA DE
PROPIEDAD SIMBOLO VALOR UNIDADES REFERENCIA (°C)
Densidad p 994 kg 35
m3
Calor especifico Cp 4179 / 35
kg°C
Viscosidad k
dindamica o U 7,193 E-4 9 35
absoluta sm
. ”
Coq_t%ucﬂwdad K 0.625 35
érmica me°C
Viscosidad k
dinamica o u 5,657 E-4 x4 48
absoluta sm

Propiedades del agua de los intercambiadores de calor del incrementador dedvaltasda

temperaturas media y de superficie con una presion absoluta de 25 psia

TEMPERATURA DE

PROPIEDAD SIMBOLO VALOR UNIDADES REFERENCIA (°C)
Densidad p 993,4 k—g3 37
m

Calor especifico Cp 4178 / 37
kg°C

Viscosidad dinamic P 6,915 E-4 kg 37
0 absoluta sm

ConQuct.lwdad I 0628 w 37
Térmica m°C

Viscosidad dinamic P 6,78 E-4 kg 38
0 absoluta sm
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ANEXO 7: Curva caracteristica de la bomba Cornell Pumps modelo

http://www.cornellpump.com/cornellcatalog/Curve/#ai8.pd

% Fuente:



ANEXO 8: Datos de entrada y resultados obtenidos para los célculos de

(FEITEELTE.

ENGINEERING Dape

intercambiadores de calor en linea®

Erayrwmwny Page =t Do tamgers, © Thamal Babing

THERMAL RATING OF HEAT EXCHANGERS

PROJECT DATA

Prossct
ks

Your il Chart
Chard's rd

Iedaritstoc: citicary

CALCULATION INPUT

Duty
Riscpuired Heat Transfer
DOuty

Fluids

Meckum

Condison
Voliretic Flowrals
Denaty

bt Tspygoatat b
Specihic Haatl Cp

Viscosty o ikl mp

Second Brmp. (see now)
WViscomsty ol second lemp
Thermal Concuctiaty
Fouling Factor

Max allowable Preasure
DOrop

Exchanger Data
Murrber of Shells m Senes

Type of Haatl Exchanger
Shall and Tube Side

Flusd
MNurmber of Passes

PN B BT e

% Fuente:

17443 KW
Hot Fluid
ACEITE
Licusd

nrih 12742

kg 852

ot B0

kikgk 213

cP [*mPas] 4 4

ok T4

P [=mPas] 406

WimkK 134

hiF *FiBn 0001

Pa 5
1
Fiosed Tubsshaet
Shall Side
Hot Fluid

1

http://www.engineeringpage.co

Cold Fluid

Tuba Side
Cioked Flund

221
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Construction Data

Shell
Diameter
Wall Thickness

Tubes
MNumber of Tubes
Pattern

Diameter

Wall Thickness
Pitch (
diameter)

Tube Length

Material Thermal
Conductivity

Bundle Diameter
Mumber of sealing sirips

1.1687 times tube

Baffles

MNurmber of Baffles

Baffle Thickness

Baffle cut

Shell fo Baffle Clearance
Tube to Baffle Clearance

MNozzle Data

Inlet Diameter

Inlet Wall Thickness
Outlet Diameter
Outlet Wall Thickness

3 £33 33 33

333

CALCULATION RESULTS

Main Thermal Sizing and Pressure Drop Data

Log Mean Temperature Difference

Correction factor F

Corrected Mean Temperature

Difference

Actual Surface for 1 Shells

Clean Condition;

Overall Heat Transfer Coefficient -

clean (L)

hetprfwww enginesringpage.com egi-binheHEan pl

528.54

130

144

222

Triangukar Pitch (30° flow angle)

6
5

7
400
54

106

5
5
25

E  Difference in diameter Shell - Baffle

8 Difference in diameter Baffle - Tube

Shell Side

TR ®R

4154°C
1

4154°C

ne

Win? K

11.61

93.08

47 F

TATTI*F

f2

Btuh 2.

2/4
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Engineering Page > Heat Exchangers > Thermal Rating

ired Surface - clea

Requi urface - clean 0.79 ne
Pressure Drop Shell Side - clean 19562 Pa
Pressure Drop Tube Side - clean 200 Pa
Fouled Condition;

Overall Heat Transfer Coefficient - Wint K
foul (U) 389.19

Required Surface - foul 108 ne
Pressure Drop Shell Side - foul 1EE26 Pa

Note:

of oversurfacing is recommended

Warning for pressure drop:

8.55

1.822

0.042

11.61

2252

{ 26.37 %
oversurface)
psi 0.126 bar
psi 0.003 bar
Btwh.ft*.
°F
{ 0%
ft’ oversurface)
psi 0.155 bar

There is sufficient Heat Exchange surface, but in general a higher %

Pressure drop at Shell Side too high, both for fouled and dean condition
Pressure drop at Tube Side too high

Temp's and Heat
Transfer coeff's

Inlet Temperature
Cutlet Temperature
Fluid velocity
Reynolds number

Prandl number

Clean Condition

Wall surface temp. at inlet -
clean

Viscosity at the wall, inlet
side - clean

Wiscosity correction factor
(W)™ - clean

Heat fransfer coefficient

Fouled Condition

Wall surface temp. at inlet -
foul

Viscosity at the wall, inlet
side - foul

Viscosity correction factor
(W)™ - fou

Shell Side
g0 ¢ s F
e ¢ o °F
3339 ™S qggss s
535
498778
547 C 13185
mPa.s
86717 (cP)
0.871
Biu/h fé.
2285 WIPK 14491 oF
g041 ©  ao7a T
mPa.s
70255 (cP)
0.897
Buh €.

Tube Side
s C % T
023 © 10261
0351 ™5 g5 fUs
2426
481
4885 € 11992
mPa.s
056  (cP)
1.036
180022 WP K 31704 oF
738 © 712
mPa.s
057 (cP)
1.033

Btwh fi£.

Btuh f.

E
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Heat transter coethcient 746 Wind kK 14924 Yk
Note:

The velocity at the shell side is such that tube vibration could occur. It is
recommended to perform a check calculation (not in this routine). As a rule
of thumb the velocity could also be reduced to less than 0.87 m/s

109369 Wind K 3189 °F

Ratio Leakage to Total flow-cross area unusually large
Ratio Leakage to Total flow-cross area unusually large

Shell Side numbers (Bell's method)
Factors for Shell Side Heat Transfer

Heat Transfer Factor H 0.030868

Tube row correction Factor Fn 1

Window Factor Fw 1.021

By pass correction Factor Fb 0.869

Leakage correction Factor F 0.353

Factors for Shell Side pressure drop

Friction Factor JF 0.285336

By Pass correction Factor Fb' 0.661

Leakage correction Factor FI' 0.037

Dimensions and Areas used to obtain the above factors

Average spacing between two baffles mm 66

Cross flow Area between Tubes As R

Flow Area between tubels in Window above 0.0012 0.013 1.14=

baffle Aw e ftt Awlhs

Clearance Area between Bundie and Shell Ab 0.0005 0.005 43.75 % of
e fi2 As

Leakage Area between Shell and Baffle Ash 0.0006 0.0062 5409 % of
e ftt As

Leakage Area between Tubes and Baffle At 0.001 o 0.0103 89.88 % of

Fluid velocities in Nozzles

Shell Side Tube Side
Iniet Nozzle velocity 2225 mis 7301 fiis mis fls
Outlet MNozzle velocity 2225 mis 7301 fils 0 nvs 0 fil's

WWW_engineenngpage. com

http s engineening page.com,‘cgi-bin/he/HEan gl
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